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Resumo Nesta dissertação foi estudada a eﬁciência das centrais de ciclo combinado
conjugada com os seus benefícios ambientais, comparada com outros tipos
de centrais de produção elétrica. Foi tido em conta o seu subaproveitamento
como uma das principais razões de todo o estudo, onde foi modelada, do
ponto de vista termodinâmico, a Central Termoelétrica de Ciclo Combinado
do Ribatejo de raiz com base nos dados de funcionamento nominal. A mo-
delação foi validada com pela proximidade dos resultados obtidos com os
valores disponibilizados pela central. Sobre esta central foi feito o estudo
económico da implementação de um sistema de fogger, para o arrefecimento
do ar à entrada do compressor e para tirar um maior proveito da capacidade
instalada. Para este estudo foi utilizado o software GT PRO/MASTER, da
Thermoﬂow, Inc., que permitiu prever o comportamento da central medi-
ante diferentes condições. Foi dimensionado o sistema de fogger e foi feito
um estudo climatérico, para obter as condições a que a central está sujeita.
Foi elaborado um orçamento e foi feito um estudo económico a 6 anos.
Foi ainda avaliada a variação do pinch point numa caldeira convencional de
três estágios de pressão e é feita a comparação entre uma caldeira conven-
cional e uma caldeira de Benson. Considerou-se a área de transferência de
calor necessária, a variação da eﬁciência do equipamento e a capacidade de
produção. Em termos económicos os projetos foram avaliados a 25 anos.
Com este estudo concluiu-se que o sistema de fogger permitiria aproveitar
melhor a capacidade da central e aumentar a produção anual na ordem das
dezenas de terawatt-hora; no entanto, com os preços praticados atualmente
na compra de gás e venda de eletricidade, o sistema não é economicamente
viável. Quanto ao estudo da variação do pinch point, o software considera
que a melhor hipótese económica é com o pinch point deﬁnido em 14,
apesar de não ser a solução mais eﬁciente. Como seria de esperar a solução
mais eﬁciente tem o menor pinch point, mas conta com um grande aumento
da área de transferência de calor. Relativamente à caldeira de Benson, neste
caso há uma pequena perda da capacidade da central, mas conta-se com
uma redução substancial no tempo de arranque, aumentando a ﬂexibilidade
de toda a instalação.
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Abstract The eﬃciency of combined cycle gas turbines and the environmental bene-
ﬁts compared with other types of power plants where studied in this thesis.
Because of the underuse of this technology, at this thesis the power plant of
CCGT at Ribatejo, Portugal was modeled thermodynamically from the be-
ginning by nominal data. It was validated by the closest values achived to the
values available. It was developed an economic study about the instalation
of a fogging system to cool down the inlet air. To do it GT PRO/MASTER
of Thermoﬂow, Inc. was used to study the power plant under diﬀerent con-
ditions. It was designed the fogging system and analysed climatic data to
compute the power plant under diﬀerent conditions. It was designed a bud-
get and was considered at a 6 year project.
Apart from it, the variation of pinch point in a 3 pressure stages heat re-
covery steam generator is evaluated, the same as a comparison between a
conventional HRSG and a Benson boiler. The heating transfer area, the
equipment eﬃciency and the power plant net capacity was considered and
these projects are economically studied in a 25 year deadline.
With it all, can be concluded the fogging system would allow a greater
net capacity and exceed the annual prodution by dozens of terawatt-hour.
Anyway the actual costs and prices of natural gas and electricity turns this
project unproﬁtable yet. About the pinch point variation study, 14 is con-
sidered the best option due to the results shown by the software. It is not
the most eﬃcient solution, but the best one economically. As expected the
most eﬃcient solution is deﬁned with the lowest pinch point but brings a
large increase at the heat transfer area. In this case, power plant with the
Benson boiler has a lower capacity but has the shortest start-up time, wich
means a higher ﬂexibilty of the whole power plant.
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Parte I
Enquadramento
1

Capítulo 1
Objetivos
Todo o trabalho desenvolvido ao longo desta dissertação teve como principal objetivo a
otimização da eﬁciência de uma central térmica de ciclo combinado, constituída princi-
palmente por uma turbina a gás natural, por uma caldeira recuperadora do calor de 3
estágios de pressão com reaquecimento do vapor de pressão intermédia e por uma tur-
bina a vapor de alta, média e baixa pressão. Para cumprir este objetivo foram feitas
várias simulações no software da Thermoﬂow 1, com a implementação de sistemas de
arrefecimento do ar à entrada da turbina a gás tendo em consideração o impacto a nível
económico. Também foram feitas simulações ligadas ao projeto das caldeiras com dife-
rentes valores de pinch point, para avaliar a sua viabilidade económica, assim como o
estudo comparativo entre as caldeiras convencionais e as caldeiras de Benson.
Para que estes objetivos fossem cumpridos foi estudada a importância do gás natural
na geração de energia elétrica. Face a outras tecnologias de produção de eletricidade como
o carvão, que atualmente tem um custo de produção inferior, é de todo conveniente que
a produção de energia elétrica com recurso ao gás natural seja aproveitada ao máximo,
quando necessária. Deste modo, os sistemas de arrefecimento de ar à entrada da turbina
a gás contribuem para o aumento da potência disponível. O estudo dos diferentes valores
de pinch point e até dos dois tipos de caldeira permitiram ter uma visão dos diferentes
desempenhos, relacionados com os diferentes orçamentos apresentados. Todo este estudo
teve em atenção a conﬁguração da central de ciclo combinado em estudo, de acordo com
o seu desempenho e funcionamento. Este conhecimento passou por saber quais as tec-
nologias que lhe estão associadas. Foi também importante recolher informações acerca
da sua performance através de uma pesquisa bibliográﬁca, com foco nas potências que
geralmente se conseguem atingir e ter em atenção as principais diﬁculdades apontadas à
sua otimização.
De acordo com os resultados do software de simulação pôde-se tirar as devidas con-
clusões na escolha da melhor solução, com especial preocupação nos valores económicos
apresentados nos diferentes projetos.
1Thermoﬂow, Inc. - empresa de software de engenharia térmica, para as indústrias de produção de
energia elétrica e de co-geração. O software é cedido pela empresa EDP - Gestão da Produção, S.A.,
durante este trabalho.
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Capítulo 2
Introdução
Em todo o mundo a produção de eletricidade ocorre com recurso a diferentes tecnologias.
No entanto, a busca pela máxima eﬁciência e pelo maior aproveitamento da capacidade
da tecnologia em questão é a justiﬁcação base de toda esta dissertação. Atualmente a pro-
dução de eletricidade através de ciclo combinado é muito pouco explorada em Portugal,
devido aos preços praticados. Este facto reforça ainda mais o estudo aqui realizado, para
encontrar soluções que permitam o maior aproveitamento da central já existente. Por
isto mesmo, é feito um enquadramento global da produção de eletricidade, terminando
num enquadramento ibérico e da própria EDP, para ajudar a compreender a importância
do uso do gás natural, comparativamente a outras fontes de energia elétrica.
2.0.1 Panorama Energético Mundial
Nos últimos 40 anos a geração de eletricidade sofreu grandes alterações, com especial
detalhe na eliminação do uso de derivados do petróleo na produção de eletricidade, a
manutenção da utilização do carvão e o crescimento de 9 e 10 pontos percentuais na
produção de eletricidade nuclear e por gás natural, respetivamente. Sem contar com a
energia hídrica, as restantes energias renováveis ainda têm um peso marginal, tal como
se pode ver na ﬁgura 2.1, baseada num levantamento estatístico da IEA, [1].
Figura 2.1: Mix mundial para a produção de eletricidade [1].
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Segundo o levantamento estatístico da BP, [2], atualmente a China é o maior consu-
midor mundial de energia primária1, apesar de ainda ter níveis baixos de consumo per
capita, na ordem dos 2,0 tep face aos 7,0 tep nos EUA, ou os 2,2 tep em Portugal, no
ano de 2012.
Ainda assim, de acordo com o relatório da agência IEA, [3], prevê-se que até ao ano
de 2035 o consumo de energia primária continue a crescer, principalmente nos países que
não pertencem à OCDE. Este aumento terá maior registo nas energias renováveis e no
gás natural, tal como é apresentado na ﬁgura 2.2(b).
(a) Consumo de energia primária [2]. (b) Aumento da energia primária [3].
Figura 2.2: Variação do consumo e da exploração das fontes de energia primária.
A nível de energia ﬁnal2 a eletricidade tem sido a fonte com maior crescimento e prevê-
se que a crescente eletriﬁcação do consumo continue a acontecer. Em 2011 o rácio entre
a eletricidade e a energia ﬁnal produzida era de 17,7% a apontar para um crescimento
até 22,5% até ao ano de 2035 [3].
A produção mundial de eletricidade é apresentada na ﬁgura 2.3, onde é possível
concluir que em 2035 está previsto o carvão continuar a ser a energia primária preferencial,
embora na Europa as energias renováveis sejam dominantes, num aumento da produção
de 3 257 para 3 610 TWh. O maior crescimento percentual esperado é na Índia, em
que a produção de energia elétrica aumentará mais de 300%, seguido da China onde é
esperado um aumento superior a 210%, com uma diminuição de 24 pontos percentuais no
consumo de carvão e o aumento signiﬁcativo das energias renováveis, da energia nuclear
e do gás natural.
1Energia Primária  são todos os recursos energéticos disponíveis na natureza (petróleo, gás natural,
energia hídrica, energia eólica, biomassa, solar.) Incluem-se também a energia renovável e não-renovável
2Energia Final  resulta da transformação de uma fonte de energia, tal como por exemplo, a eletrici-
dade [10].
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Figura 2.3: Geração de eletricidade por região e combústivel [3].
Consumo de Gás Natural na Europa
Na União Europeia (UE) há um consumo anual superior e 400bcm, tendo a recente
evolução sofrido bastante o impacto da crise económica, como se pode ver na ﬁgura 2.4.
De qualquer maneira, o gás natural representa 1/4 da energia primária consumida na UE.
Em Portugal 19% da energia primária consumida é gás natural [2]. A Itália e a Holanda
são apontados como os países europeus com maior consumo de gás natural como energia
primária, com 38% e 37%, respetivamente [2].
Por outro lado a UE tem diminuído na produção doméstica de gás natural e estima-se
que aumente a dependência externa para 71% até 2020. Em 2011, 59% do gás natural
consumido na Europa era importado principalmente da Rússia (35%), da Noruega (29%)
e da Argélia (10%). Os restantes 26% eram provenientes de outras fontes [4].
Figura 2.4: Variação anual do consumo de gás natural na UE [2].
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Apesar dos recursos abundantes, não é expectável que o gás natural não convencional
(gás de xisto, por exemplo) venha a materializar-se na Europa como aconteceu nos EUA.
Estima-se que na Europa os recursos sejam signiﬁcativos, mas toda a pesquisa ainda
se encontra numa fase inicial com custos ainda desconhecidos. Geralmente o direito de
exploração de recursos minerais é propriedade do Estado e a forte oposição pública limita
o acesso a este tipo de recurso. Também a elevada densidade populacional da Europa
diﬁculta a sua exploração. A operação de extração é usualmente designada por fracking
e consiste na injeção de uma mistura entre água, substâncias penetrantes e químicas a
alta pressão no solo previamente perfurado, permitindo que os combustíveis ascendam
à superfície. A nível ambiental, é uma extração que envolve uma elevada quantidade
de água e há a necessidade de reciclagem ou tratamento dos ﬂuídos utilizados. A nível
económico e como na Europa este tipo de indústria ainda não é tão madura como nos
EUA, estima-se que o custo dos poços poderá ser até 4 vezes superior ao praticado nos
EUA.
Até que o gás não convencional tenha expressão na Europa, as infraestruturas vão
desempenhar um papel determinante na segurança e no abastecimento de gás. De acordo
com o estudo desenvolvido pela Eurogas, [5], é esperado um aumento de 36% da capa-
cidade de entrada via pipeline, um aumento da capacidade de entrada via gás natural
liquefeito (GNL) de 90% e um aumento da capacidade de armazenamento de 28% até ao
ano de 2022 em toda a UE.
2.0.2 Panorama Energético na Península Ibérica
Desde o início do novo milénio houve um forte aumento na procura de eletricidade, na
Península Ibérica, até ao ano de 2008. Desde então a procura tem diminuído chegando
a valores de 2005 no ano de 2012 (ﬁgura 2.5). Este forte crescimento foi motivado pelo
desenvolvimento económico, em especial em Espanha.
Figura 2.5: Evolução da geração de eletricidade [1], [2].
Quanto à geração, a capacidade instalada em toda a Península Ibérica tem vindo a
crescer signiﬁcativamente entre 2004 e 2012, sobretudo via centrais de Ciclo Combinado
de Turbinas a Gás (CCGT) e Eólicas. Em Portugal a capacidade de produção via CCGT
foi duplicada e em Espanha foi sensivelmente quadruplicada. Em Portugal a capacidade
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de produção através da energia eólica aumentou aproximadamente 10 vezes desde 2004
até 2012 e em Espanha o seu crescimento foi perto de 250%. As diferenças na capaci-
dade instalada de 2004 a 2012 nos dois países é apresentado na ﬁgura 2.6 e os respetivos
balanços na ﬁgura 2.7.
(a) (b)
Figura 2.6: Capacidade instalada de produção de energia elétrica em Portugal e Espanha
[4].
(a) (b)
Figura 2.7: Energia elétrica produzida, [4].
Esta contração na procura e o aumento da capacidade renovável na Península Ibérica
resultaram numa forte redução da procura térmica, ou seja, diminuiu a necessidade de
produzir tanto com recurso às transformações térmicas. De qualquer das formas ainda
houve um aumento da capacidade térmica, o que originou uma redução dos regimes de
funcionamento. A ﬁgura 2.8 apresenta o decréscimo do número de horas equivalentes de
funcionamento das centrais a carvão e a gás natural em Espanha, nos últimos 10 anos.
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Figura 2.8: Evolução anual das horas de gás e carvão em Espanha, [4].
Consumo de Gás Natural na Península Ibérica
Baseado nos dados da REN e da Enagás, [4], o gás natural para geração elétrica tem
perdido relevância no consumo ibérico, tendo Portugal recuado o seu consumo total a
valores inferiores a 2007 e ﬁcando Espanha abaixo dos valores de 2005. De 2008 até
2013, Portugal registou uma perda de 2,4% no CAGR total do consumo de gás natural,
enquanto que Espanha perdeu 5,8%. A nível de consumo de gás natural para a produção
de eletricidade houve um decréscimo superior a 85% em Portugal e superior a 65% em
Espanha, no mesmo período. A ﬁgura 2.9 apresenta toda a evolução do consumo de gás
natural de 2005 a 2013, passando pela crise petrolífera que aconteceu em 2008 e, como
se consegue ver na ﬁgura, apenas trouxe um crescimento na percentagem do consumo
convencional, mas não inverteu a quebra no consumo que Espanha tem vindo a sofrer
desde então. Portugal teve ainda um pequeno aumento nos anos de 2010 e 2011, mas até
2013 já diminuiu o seu consumo para valores inferiores aos de 2007.
Figura 2.9: Evolução do consumo de gás natural, [4].
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2.0.3 Portefólio Energético do Grupo EDP
De acordo com o Relatório de Contas de 2013, [6], o grupo divide-se em três grupos
fundamentais, na Península Ibérica, no Brasil e na área das energias renováveis. O grupo
é constituído pela produção, comercialização e distribuição na Península Ibérica e pela
EDP Brasil. A EDP Renováveis produz em 10 países diferentes em todo o mundo. Em
2013, o grupo possuía uma capacidade total instalada de 23 GW , tendo gerado 60, 9 TWh
durante todo o ano (ﬁgura 2.10). Nesta mesma ﬁgura, pode-se concluir que a produção
hídrica e eólica já representam a maioria da produção de todo o grupo, seguidos da
produção a partir do carvão. Apesar de haver uma capacidade de produção instalada
através do carvão inferior à capacidade instalada com recurso ao gás natural, houve uma
produção 11 vezes maior com recurso ao carvão, o que representa uma produção de 5200
horas e menos de 500 horas com recurso ao gás natural.
Por esta mesma razão se justiﬁca ainda mais o estudo desta dissertação, para que a
capacidade instalada com recurso ao gás natural seja melhor aproveitada.
Quanto à EDP Produção, apresentava uma quota de 50, 3% da potência em explo-
ração ligada à Rede Elétrica de Serviço Público no Continente. No Regime Ordinário,
a potência instalada pela EDP era de 8 670 MW , representando cerca de 79% do total
em exploração. 61% correspondiam à potência hidroelétrica e 39% à potência termoelé-
trica. No Regime Especial, a quota da EDP situava-se em 4% do total da potência em
exploração neste segmento, com um total de 257 MW de potência instalada, repartida
da seguinte maneira: centrais hidroelétricas (61%), centrais de cogeração a gás natural
(26%) e centrais de biomassa ﬂorestal (12%).
Figura 2.10: Valores apresentados no relatório de contas de 2013  Cortesia da EDP
Uma vez que a capacidade de produção com recurso ao gás natural é superior à
capacidade de produção com carvão, é importante referir que a poluição associada a cada
uma das tecnologias é muito diferente. A tabela 2.1 apresenta os valores da poluição em
kgCO2/GJ , para três tipos de carvão e para o gás natural, assim como os respetivos
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Heat Rate3. Também por uma razão ambiental, é notório que o aproveitamento da
capacidade de produção com recurso ao gás natural deva ser aproveitado ao máximo,
reforçando o estudo desta dissertação, para aumentar a competitividade das CCGT no
portefólio energético da EDP Produção.
Tabela 2.1: Produção de dióxido de carbono, por cada kWh produzido, por diferentes
combustíveis [7].
kgCO2/GJ Heat Rate (GJ/kWh) kgCO2/kWh
Carvão:
Betuminoso 88 195,056 1,065E-05 0,939
Sub-Betuminoso 91 374,030 1,065E-05 0,975
Linhite 92 533,926 1,065E-05 0,984
Gás Natural 50 296,528 1,093E-05 0,549
2.0.4 Sustentabilidade Energética Ambiental
A nível ambiental é internacionalmente aceite que a estabilização da concentração de ga-
ses de efeito de estufa (GEE) em 450 ppm de CO2 deverá permitir limitar o aquecimento
global em 2 face à era pré-industrial, com uma probabilidade de 50% [8]. Contudo, as
emissões de CO2 têm vindo a aumentar nos países não pertencentes à OCDE, tendo a
China um papel negativo nestes resultados. A ﬁgura 2.11 apresenta as emissões de CO2
reﬂexo do crescimento do consumo de petróleo, gás e carvão e baseia-se em fatores de
emissão médios, onde não foram considerados a sequestração e a emissão de outros GEE
e permite ter uma ideia até ao ano 2010 da tendência de redução das emissões nos países
pertencentes à OCDE desde o ano 2005 [4].
Figura 2.11: Emissões de CO2 (consumo energético) [2; 3].
Para ajudar à redução dos níveis de emissões, a UE adotou o comércio de emissões
(ETS) como principal mecanismo, cobrindo cerca de 45% das emissões de CO2 e perto
3Heat Rate - é uma unidade de medida expressa em kJ/kWh, que ao dividir 3600 pelo seu valor
reﬂete o rendimento do sistema térmico em questão. Esta unidade de medida é normalmente utilizada
na América do Norte.
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de 40% das emissões de GEE. O âmbito do programa tem vindo a ser alargado a mais
indústrias e a mais países, estando o setor elétrico abrangido desde 2005 e a aviação
intra-Europa abrangida desde 2012. A partir de 2013 deu-se a entrada da terceira fase
do programa com alterações signiﬁcativas, passando a haver um limite anual único de
toda a UE, em vez de haver 27 limites nacionais, como anteriormente. A atribuição
de licenças de emissões é atribuída em leilão e jamais de forma gratuita, sendo que em
2013 40% das licenças foram leiloadas. É importante realçar também que 300 milhões
de licenças foram postas de lado, para ﬁnanciar a implantação de tecnologias inovadoras
de energia renovável4, bem como a captura e armazenamento de carbono através do
programa NER 300 [8].
Além do ETS na Europa, já estão em funcionamento e desenvolvimento uma série de
outras iniciativas de comércio de licenças por todo o mundo. Na Nova Zelândia as licenças
abrangem vários sectores além da eletricidade e da indústria, passando pela gestão das
ﬂorestas, das lixeiras, dos combustíveis e dos voos internos, desde 2008.
O Protocolo de Quioto era também um programa de redução de emissões, que teve
inicio em 1997, na COP3 da UNFCCC. Nesta conferência alguns países industrializados
aceitaram reduzir as suas emissões de GEE em 5,2%, face a 1990, no período de 2008
a 2012. Os países em vias de desenvolvimento não tinham limite estabelecido e a UE
comprometeu-se a reduzir 8%, em que Portugal e Espanha podiam atingir até +27% e
+15%, respetivamente. Neste protocolo os EUA nunca chegaram a ratiﬁcar o Protocolo
e o Canadá abandonou-o em Dezembro de 2011.
A UE em conjunto com outros países 5 concordou em estender o Protocolo de Quioto,
para um segundo período de 2013 até 2020, com o objetivo de reduzir as emissões em 18%,
novamente em comparação com os valores 1990. A UNFCCC concordou em negociar um
novo tratado climático que deve estar pronto no ﬁnal do ano de 2015 (COP21 Paris) para
ser ratiﬁcado até ao ano 2020, no máximo. Na ﬁgura 2.12 é possível ver uma comparação
das emissões globais de GEE com três tipos de políticas ambientais diferentes. Em
nenhuma delas é estimado que até 2035 se consiga alcançar os valores registados em
1990, o que revela a diﬁculdade desta meta.
4Energia Renovável  é toda a energia que está em continua renovação, ou seja, que não se esgota. É
exemplo deste tipo de energia a radiação solar, a energia eólica, a energia das marés, entre outras, [10].
5Austrália, Ucrânia, Suíça, Noruega, Islândia, Bielorússia, Cazaquistão, Mónaco e Liechtenstein
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Figura 2.12: Emissões globais de GEE [1].
Em resumo, a ciência determina que para limitar o aquecimento global a 2(ou 450
ppm de CO2), as emissões terão de reduzir 50% até 2050. A G8 apoia esta meta global
de redução das emissões e apoia um objetivo mais ambicioso de 80% para os países
industrializados. A UE estima que as reduções necessárias serão entre os 80% e os 95%
para os países desenvolvidos. Para este objetivo ser alcançado, o setor elétrico deverá ser
"neutro em carbono" em 2050 e para tal acontecer é necessário atuar: [4]
 Melhorando a eﬁciência energética;
 Considerando um maior peso das energias renováveis;
 Aplicando a captura e armazenamento do carbono em larga escala;
 Estudando a implementação da energia nuclear;
 Substituição dos combustíveis fósseis altamente poluentes (como o carvão), por
combustíveis mais amigos do ambiente (o gás natural).
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Fundamentação Teórica
Neste capítulo é apresentada a teoria que está por trás de uma central de ciclo combi-
nado, assim como os diferentes ciclos termodinâmicos que operam na geração de energia
elétrica. É também apresentado o estudo dos conceitos da turbina a gás, da turbina
a vapor e dos seus principais componentes, assim como são apresentados os conceitos
económicos e de psicrometria, que necessários a este estudo.
De uma maneira breve, este tipo de central é constituída por três componentes prin-
cipais: uma turbina a gás (TG), uma caldeira recuperadora de calor (HRSG) e uma
turbina a vapor (TV). Caso ambas as turbinas estejam ligadas ao mesmo gerador, trata-
se de um sistema de veio comum. Se as turbinas estiverem ligadas a diferentes geradores,
então é um sistema de múltiplos veios (ﬁgura 3.1).
Figura 3.1: Esquema de veio comum e de múltiplos veios
O termo combinado signiﬁca que a energia elétrica é gerada por duas vias. Primeiro
via mecânica, através da turbina a gás ligada a um alternador. A outra forma de geração
de energia elétrica é pelo aproveitamento da energia dos gases de escape da TG, para
a produção de vapor sobreaquecido, numa caldeira recuperadora de calor. Este vapor
sobreaquecido fará girar as pás da turbina a vapor, que estará ligada a um alternador
por um veio mecânico.
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3.1 Ciclo de Brayton
O funcionamento de uma turbina a gás é aproximado pelo ciclo termodinâmico de Bray-
ton, apresentado na ﬁgura 3.2. O ciclo é composto por 4 transformações termodinâmicas:
 (12): Compressão isentrópica (ou adiabática) da substância operante até ser
atingido o valor máximo de pressão do ciclo;
 (23): Aumento de temperatura isobárico da substância operante;
 (34): Expansão isentrópica (ou adiabática) da substância operante na turbina;
 (41): Arrefecimento isobárico, traduzido na prática em ciclos abertos, pela exaus-
tão dos produtos de combustão e admissão de ar atmosférico.
(a) Diagrama P-v (b) Diagrama T-s
Figura 3.2: Ciclo de Brayton teórico [11]
No ciclo ideal os processos de compressão e de expansão são considerados como proces-
sos isentrópicos ou adiabáticos. Por serem processos muito rápidos, é possível considerar
que não há trocas de calor com o exterior; caso se considerassem, também teriam de ser
consideradas as variações de pressão resultantes da variação de temperatura.
Os valores máximos e mínimos de pressão são muito importantes para caracterizar o
ciclo através da relação de pressão, dada pela equação (3.1) :
rp =
Pmax
Pmin
=
P2
P1
=
P3
P4
(3.1)
A 1ª Lei da Termodinâmica aplicada a este ciclo, resulta em Qciclo = −Wciclo. Como
o ciclo de Brayton pode ser considerado como um ciclo reversível e baseado na ﬁgura
3.2, o calor trocado durante o ciclo é dado por Qciclo =
∮
TdS e o trabalho do ciclo é
Wciclo = −
∮
Pdv, ou seja o calor e o trabalho são dados pelas áreas dos gráﬁcos da ﬁgura
3.2(b) e 3.2(a) , respetivamente. Logo, quanto maior for a temperatura máxima, maior
será a potência produzida pela turbina a gás (e maior será a área dos gráﬁcos).
Em termos teóricos e desprezando as variações da energia cinética e da energia poten-
cial gravítica, o balanço energético do ciclo de Brayton baseia-se em variações entálpicas
nos diferentes estágios, passando a apresentá-las com o apoio da ﬁgura 3.2 e cujos valores
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das entalpias estão disponíveis geralmente em tabelas:
 (12) No compressor adiabático a potência consumida é dada por:
W˙c
m˙
=
W˙12
m˙
= h2 − h1 (3.2)
 (23) Na câmara de combustão ou no permutador de calor, onde não há trocas de
energia sob a forma de trabalho com o exterior:
Q˙in
m˙
=
Q˙23
m˙
= h3 − h2 (3.3)
 (34) Na turbina adiabática a potência produzida pela expansão dos gases de
escape:
W˙t
m˙
=
W˙34
m˙
= h4 − h3 (3.4)
 (41) No escape dos gases para a atmosfera e na renovação por ar novo, ou no
permutador de calor de arrefecimento da substância operante, não há qualquer
necessidade de trabalho mecânico:
Q˙out
m˙
=
Q˙41
m˙
= h1 − h4 (3.5)
Agora já é possível escrever a expressão da potência do ciclo, dada pela soma entre
a potência da turbina (<0) e a potência consumida pelo compressor(>0), recorrendo às
equações (3.2) e (3.4):
W˙ciclo = W˙t + W˙c ⇔ W˙ciclo
m˙
= (h4 − h3) + (h2 − h1) (3.6)
Convém quantiﬁcar a fração de trabalho de retorno, que se deﬁne como a fração da
potência mecânica desenvolvida pela turbina que é consumida pelo compressor, dada
pela equação (3.7). A fração de trabalho de retorno costuma ter valores em torno de
0, 3, ou seja, a potência consumida pelo compressor representa 30% da potência gerada
apenas pela turbina [12].
ftr =
W˙c
W˙t
=
h2 − h1
h4 − h3 (3.7)
A eﬁciência térmica do ciclo é a relação entre o trabalho do ciclo, Wciclo, e o calor
fornecido ao ciclo, Qin. Em termos energéticos e aplicando as equações (3.3) e (3.6):
η =
|W˙ciclo|
|Q˙in|
=
−W˙ciclo
Q˙in
=
(h3 − h4)− (h2 − h1)
h3 − h2 = 1−
h4 − h1
h3 − h2 (3.8)
Considerando um ciclo fechado, a equação (3.9) representa o trabalho realizado em
ordem à variação de volume da substância operante, em que v = Vm é o volume especíﬁco
mássico e m é a massa da substância operante.
W12 = −
∮ 2
1
PdV = −m
∮ 2
1
Pdv (3.9)
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Sendo o ciclo de Brayton numa turbina a gás um ciclo aberto, a variação de volume
não é mensurável, ao contrário da variação de pressão. Deste modo, a equação 3.10
representa, a título de exemplo, a potência especíﬁca consumida, por quilograma de ar
admitido, no estágio de compressão.
(wc)s =
(
W˙
m˙
)
s
=
∫ 2
1
vdP (3.10)
O subescrito s signiﬁca que se trata de um processo reversível. Da equação (3.10)
tira-se a conclusão que o trabalho realizado durante o estágio é diretamente proporcional
ao volume especíﬁco da substância operante (v), assim como à variação de pressão entre o
ponto inicial e ﬁnal do estágio. Conciliando esta informação com a conﬁguração do ciclo
de Brayton, para uma turbina a gás conclui-se que o ideal seria a substância operante ter
um elevado volume especíﬁco a elevadas temperaturas, aquando do estágio de expansão e
que tivesse um volume especíﬁco mínimo no estágio de compressão, em que a substância
operante se encontra a baixas temperaturas.
Se a substância operante for considerada como um gás ideal de calor especíﬁco cons-
tante, a sua entalpia varia apenas em função da sua temperatura e as trocas de energia
descritas pelas equações (3.2)(3.5) passam a ser escritas da seguinte maneira:
•(12) W˙c
m˙
= cp(T2 − T1) (3.11)
•(23) Q˙in
m˙
= cp(T3 − T2) (3.12)
•(34) W˙t
m˙
= cp(T4 − T3) (3.13)
•(41) Q˙out
m˙
= cp(T1 − T4) (3.14)
É importante referir que para um gás ideal cp−cv = R, sendo R a constante Universal
dos gases (R = 287, 0530 J/(kg.K)) e para o caso de serem os calores especíﬁcos constantes
γ = cp/cv , onde γ é o coeﬁciente da adiabática, é válida a relação TP
(γ−1)/γ , de onde se
conclui que:
T1P
γ−1/γ
1 = T2P
γ−1/γ
2 ↔ T2 = T1
(
P2
P1
)(γ−1)/γ
(3.15)
T3P
γ−1/γ
3 = T4P
γ−1/γ
4 ↔ T4 = T3
(
P4
P3
)(γ−1)/γ
(3.16)
O resultado da divisão das equações (3.15) e (3.16) é:
T3
T2
=
T4
T1
(3.17)
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Desta forma e com o auxílio das equações (3.11)(3.14), a eﬁciência térmica, tal como
apresentada na equação (3.8), pode ser escrita de duas novas maneiras:
η =
cp(T3 − T4)− cp(T2 − T1)
cp(T3 − T2) = 1−
T4 − T1
T3 − T2 (3.18)
η =
|W˙t + W˙c|
Q˙in
=
|Q˙in + Q˙out|
Q˙in
= 1− |Q˙out|
Q˙in
(3.19)
Conjugando a equação (3.17) com a equação (3.18), a eﬁciência térmica pode ser
simpliﬁcada da seguinte maneira:
η =
T4 − T1
T3 − T2 = 1−
T1
T2
(3.20)
Com isto consegue-se escrever a expressão da eﬁciência térmica do Ciclo de Brayton
em ordem à relação de pressão (rp) numa só equação, ao substituir a equação (3.1) na
equação (3.15) e re-escrevendo a equação (3.20):
η = 1− T1
T2
= 1− r(γ−1)/γp (3.21)
Da equação (3.21) é fácil de concluir que para se ter uma eﬁciência térmica elevada no
Ciclo de Brayton é preciso que a relação de pressão do ciclo seja elevada, ou seja, quanto
maior for o rácio entre pressões no estágio de compressão ou no estágio de expansão maior
será a eﬁciência do ciclo. Na ﬁgura seguinte está demonstrado o aumento da eﬁciência,
para um ciclo com o coeﬁciente adiabático γ = 1, 4:
Figura 3.3: Eﬁciência térmica do Ciclo de Brayton em função da relação de pressão [12]
O contraponto ao aumento de pressão é o facto de este ser diretamente proporcional
ao aumento de temperatura e por questões metalúrgicas têm de ser respeitados os limi-
tes impostos pelo material no ponto de pressão e temperatura máxima (T3), para que
a estrutura não ﬁque comprometida. Atualmente o limite máximo de temperatura na
turbina é próximo dos 1 400. A ﬁgura 3.4 apresenta diferentes relações de pressão para
uma temperatura limite à entrada da turbina. Com esta ﬁgura é facilmente compreen-
sível que, caso se atinja a temperatura limite no estágio de compressão, não é possível
retirar qualquer trabalho do ciclo, porque já não é possível haver uma transformação na
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substância operante, que permita retirar trabalho.
As conclusões tiradas permanecem válidas, mas também é importante lembrar que
os cálculos são teóricos, com base nos calores especíﬁcos constantes, o que não acontece
na realidade. Desta forma, os valores obtidos ainda têm de ser sujeitos a uma considera-
ção do impacto que a variação da temperatura inﬂuencia no valor do calor especíﬁco da
substância operante [12].
Figura 3.4: Inﬂuência de diferentes relações de pressão, para a mesma temperatura à
entrada da turbina [12]
3.1.1 Ciclo de Brayton Real
É preciso ter em atenção que está sempre aliada alguma viscosidade à substância ope-
rante, enquanto circula nos componentes da instalação, o que provoca variações na energia
cinética e perdas de pressão, tornando impossível chegar aos valores teóricos do Ciclo de
Brayton. Há também que ter em consideração a eﬁciência do compressor e da turbina,
que por si só não é 100%, ou seja, a variação entálpica que ocorre na substância operante
não é igual à energia que é fornecida ou cedida pelo sistema. Estas perdas signiﬁcam
irreversibilidades no sistema, que estão associadas a aumentos de entropia.
Na realidade há uma diminuição da pressão, quando a substância operante está a
passar pelo estágio da combustão e pelo estágio da exaustão. Também há o aumento
de entropia, quando a substância operante sofre compressão e expansão, reﬂexo da irre-
versibilidade do processo. Um compressor real precisa de uma maior potência, para o
seu acionamento, do que um compressor ideal, assim como uma turbina real transmite
uma menor potência ao exterior do que uma turbina ideal. A ﬁgura 3.5 apresenta uma
representação dos ciclos de Brayton teórico e real nos diagramas T − s [12].
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Figura 3.5: a) Irreversibilidades no Ciclo de Brayton real: em todos os estágios; b)
Principais irreversibildades - no compressor e na turbina. [12]
3.2 Ciclo de Rankine
A ﬁgura 3.6(b) apresenta o Ciclo de Rankine teórico, que serve de base para explicar os
fenómenos ocorridos num sistema de turbina a vapor. Lendo o gráﬁco a partir do ponto
com menor temperatura e entropia, a sequência das 5 transformações que compõem o
ciclo podem ser descritas da seguinte forma:
 (34): Representa a compressão aplicada pela bomba, até ser atingido o valor de
pressão máxima do ciclo.
 (4a): Há um aumento de temperatura da substância operante a pressão constante,
ﬁcando a substância operante geralmente no estado de líquido subarrefecido, no
economizador da caldeira.
 (a1'): A substância operante está a atravessar o evaporador e o sobreaquecedor
da caldeira. Enquanto a temperatura é constante toda a energia fornecida é utili-
zada na mudança de fase e só depois de atravessar a zona de saturação (ponto 1)
até ao ponto 1' é que a substância operante passa de vapor saturado para vapor
sobreaquecido.
 (1'2'): Representa a linha de expansão, que ocorre na turbina a vapor.
 (2'3): A condensação do ﬂuído operante de modo a voltar ao estado de líquido
saturado, que é necessário na compressão. Geralmente este fenómeno acontece no
condensador.
Tal como na turbina a gás, no ciclo de Rankine também é comum assumir como
desprezável as variações de energia cinética e de energia potencial gravítica da substância
operante, o que resulta num balanço energético que se resume a um balanço entálpico.
Com o apoio da ﬁgura 3.6, as principais trocas de energia num ciclo de Rankine são:
 (34) A potência consumida pela bomba, considerando-a adiabática:
W˙b
m˙
=
W˙34
m˙
= h4 − h3 (3.22)
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(a) Esquema de uma instalação de vapor (b) Ciclo de Rankine teórico
Figura 3.6: Ciclo de Rankine [12]
Nesta situação dada a quase incompressibilidade do líquido e se poder, com boa
aproximação, considerar que vlq ≈ cte = v3, a potência pode ser calculada como:
W˙b
m˙
=
∫ 4
3
vdP ≈ v3(P4 − P3) (3.23)
 (41') Enquanto a substância operante circula na caldeira, não há qualquer troca
de energia sob a forma de trabalho:
Q˙in
m˙
= h1′ − h4 = (ha − h4)︸ ︷︷ ︸
Aquecimento no economizador
+ (h1 − ha)︸ ︷︷ ︸
Calor latente
+ (h1′ − h1)︸ ︷︷ ︸
Sobreaquecimento do vapor
(3.24)
 (12) A potência produzida pela turbina a vapor, onde não há qualquer troca de
calor com o exterior, resulta na equação:
W˙t
m˙
= h2 − h1 (3.25)
 (23) O calor retirado no condensador ou na torre de arrefecimento, para a con-
densação da substância operante:
Q˙out
m˙
= h3 − h2 (3.26)
Tal como acontece na turbina a gás, parte da energia produzida pela turbina a vapor
é consumida pela bomba de alimentação de água do sistema. Deste modo, a potência
aproveitada do sistema é dada pela equação (3.27):
W˙ciclo
m˙
=
W˙t
m˙
+
W˙b
m˙
= (h2 − h1) + (h4 − h3) (3.27)
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Normalmente a bomba de alimentação de água do sistema consome 1% da energia
produzida pela turbina, mas é sempre importante quantiﬁcar este valor. Tal pode ser
feito pela fração de trabalho de retorno, que é dada por: [12]
ftr =
|W˙b/m˙|
|W˙t/m˙|
=
h4 − h3
h1 − h2 (3.28)
No caso do ciclo combinado, a caldeira tem um papel muito importante, por apro-
veitar o calor rejeitado pela turbina a gás, para a geração de vapor sobreaquecido. Este
aproveitamento passa por 3 estágios. Começando pelo economizador, onde há um aque-
cimento da água desmineralizada no estado líquido. Segue-se o estágio do evaporador,
onde a água desmineralizada sofre a mudança de fase de líquido para gasoso. À entrada
deste estágio há duas diferenças de temperatura a considerar. A temperatura de Appro-
ach, calculada pela diferença entre a temperatura de evaporação da água e a temperatura
à entrada do estágio e a temperatura de Pinch, que é a diferença entre a temperatura dos
gases de escape à saída deste estágio e a temperatura de evaporação da água. Segundo
a equação da transferência de calor num permutador de calor, Q = U · A · ∆T , para o
mesmo coeﬁciente de transferência de calor global, quanto menor for o Pinch maior terá
de ser a área do permutador. O terceiro estágio da caldeira dá-se no sobreaquecedor, em
que o vapor será sobreaquecido até à temperatura ﬁnal. Estes 3 estágios estão descritos
na ﬁgura 3.7, em paralelo com a descida de temperatura dos gases da turbina a gás ao
atravessarem os vários permutadores de calor presentes na caldeira.
Figura 3.7: Diagrama da transferência de calor na caldeira [19].
A eﬁciência da caldeira ηHRSG pode ser calculada pelo calor sensível dos gases de
escape. Esta eﬁciência é calculada pelo quociente entre a diminuição real da temperatura
dos gases de escape e a diminuição ideal da temperatura dos gases de escape. Com o
apoio da ﬁgura 3.7 a sua equação pode ser escrita como:
ηHRSG =
TA − TD
TA − Tambiente (3.29)
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E a temperatura dos gases na chaminé (TD) é dada por:
TD = TC −
Q(C−D)(
cpgasesm˙gases
) (3.30)
Onde Q(C−D) = Qeconomizador = m˙(ha − h4). De um modo análogo ao ciclo de
Brayton, a eﬁciência de todo o ciclo de Rankine é dado por: [19]
η =
|W˙t + W˙b|
|Q˙in|
= 1− h2 − h3
h1 − h4 (3.31)
3.2.1 Ciclo de Rankine Real
No ciclo de Rankine há perdas energéticas na bomba e na turbina, por não serem má-
quinas perfeitas. Assim, a variação entálpica sofrida pela substância operante na bomba
e na turbina não corresponde realmente à potência mecânica fornecida ou retirada do
sistema. Estas perdas traduzem-se na geração de entropia associada a irreversibilidades
no sistema.
No ciclo de Rankine a maior perda energética ocorre no condensador, na condensa-
ção da substância operante, mas esta perda é inerente ao ciclo. Para além desta perda
também existem perdas na bomba e na turbina, onde há um aumento da entropia na
substância operante, tal como é apresentado na ﬁgura 3.8. Por essa mesma razão convém
estudar as eﬁciências isentrópicas da bomba e da turbina dadas pelas equações (3.32) e
(3.33), respetivamente.
ηbomba =
(W˙b/m˙)s
(W˙b/m˙)
=
h4s − h3
h4 − h3 (3.32)
ηturbina =
(W˙t/m˙)
(W˙b/m˙)s
=
h2 − h1
h2s − h1 (3.33)
Figura 3.8: Ciclo de Rankine real [12]
Além das perdas já enunciadas, também é importante ter atenção às perdas de pressão
da substância operante na caldeira, às perdas por abaixamento de pressão nas tubagens,
à perda no condensador e também às trocas de calor com o exterior, que resulta numa
conversão da energia térmica em trabalho menos eﬁciente. Estas perdas são mais difíceis
de contabilizar por ser preciso um conjunto de informação que depende da instalação em
questão. [12]
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3.3 Central de Ciclo Combinado
3.3.1 Turbina a Gás
Numa central de ciclo combinado todo o processo de produção de energia elétrica começa
na turbina a gás, tendo esta tecnologia vindo a ser desenvolvida desde o início do século
XX, num projeto pioneiro na Alemanha. As primeiras turbinas funcionais foram cons-
truídas por Hans Holzwarth entre 1908 e 1933, tendo iniciado o seu projeto em 1906. A
primeira aplicação de uma turbina a gás na indústria deu-se em 1933, também na Alema-
nha, em Hamborn numa empresa metalúrgica, ao passo que a primeira aplicação numa
central elétrica ocorreu em 1939 em Neuchâtel, na Suíça, produzindo 4000 kilowatt. A
primeira turbina a gás não dispunha de compressão como estágio inicial e a combustão
era por ciclos, em vez de contínua como ocorre nos dias de hoje [13; 14].
Figura 3.9: Primeira turbina a gás de Hans Holzwarth, 1908 [14]
Atualmente as turbinas a gás operam com um estágio de compressão de ar atmos-
férico, seguido de um processo de combustão (com a adição de combustível) e no ﬁnal
a substância operante atravessa uma turbina, onde perde a maior parte da sua energia
durante a sua expansão. Esta energia é transformada em eletricidade, por um alternador
à custa da rotação das pás da turbina. A potência produzida pela turbina é usada para
alimentar o compressor e todos os outros mecanismos necessários ao seu funcionamento.
Toda a restante potência ﬁca disponível para servir a rede ou para uso industrial, quando
a produção de energia não é o negócio da empresa. No caso das turbinas aeronáuticas,
a potência produzida é principalmente consumida pelo compressor e a sua função é con-
centrar os gases de escape para impulsionar o avião. Posto isto, é importante dizer que
no arranque a turbina precisa de potência externa, para girar as pás do compressor até
que a potência da turbina seja suﬁciente para trabalhar autonomamente. A ﬁgura 3.10
representa num esquema a constituição de uma turbina [12].
Compressor
Os compressores podem ser do tipo axial (alguns com mais de 19 estágios) ou do tipo
centrífugo (com um ou dois impellers). Nos compressores de tipo axial as alhetas ﬁxas
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Figura 3.10: Esquema de uma turbina a gás - Siemens SGT-200. [16]
no estator e as pás móveis no rotor são dispostas alternadamente.
Nos últimos 70 anos houve uma grande evolução ao nível do rácio de compressão,
principalmente nas turbinas aero-derivativas. Durante a II Guerra Mundial os rácios
de compressão eram à volta de 5:1, enquanto que atualmente a média é de 20:1 e em
algumas turbinas aero-derivativas a compressão é superior a 30:1. Esta evolução é uma
das mais importantes no aumento da eﬁciência para 38 pontos percentuais, nas turbinas
aero-derivativas em ciclo simples [15].
Turbina
Uma turbina é constituída por ﬁadas de alhetas ﬁxas (no estator) e ﬁadas de pás mó-
veis (no rotor), em que as alhetas ﬁxas servem para direcionar o escoamento antes de
atravessar as pás móveis.
As turbinas também podem ser de um ou de vários estágios, sendo que, quando têm
mais do que um estágio, as séries de alhetas do estator antecedem sempre as pás do
rotor em cada estágio. Os diferentes estágios das pás do rotor podem trabalhar de forma
independente entre si, dependendo do tipo de motor e dos requisitos de potência.
As pás do rotor das turbinas são montadas sob a técnica de ﬁr-tree (por raiz ser-
rilhada) que permite a expansão térmica do material e uma boa resistência às forças
centrifugas sofridas pelo material. Algumas das pás, principalmente nos estágios de
baixa pressão têm um damping-wire1, tal como apresentado na ﬁgura 3.11(b).
Os diferentes conceitos das pás das turbinas podem ser enunciados do seguinte modo:
 Hollow-air cooled  estas pás são usadas nos estágios de alta pressão, onde a
temperatura do gás excede os limites especíﬁcos do material, o que obriga a um
sistema de arrefecimento das pás ocas. As pás sem sistemas de arrefecimento são
usadas em temperaturas abaixo da temperatura crítica do material.
1tem a função de atenuar a vibração nas pás da turbina, não estando ﬁxo em nenhum ponto e apenas
sofrendo a ação da força centrífuga de rotação.
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(a) Encaixe ﬁr-tree (b) Sistema Damping-wire
Figura 3.11: Diferentes detalhes aplicados nas pás das turbinas
 Tip-shrouds  nestas é colocado um revestimento na aresta superior das pás da
turbina, para amortecer a vibração e minimizar as fugas entre a pá e o casing da
turbina.
 Squealer cut  neste caso há uma pequena alteração no comprimento da pá a
partir da superfície convexa para a superfície côncava, servindo para evitar fugas
no escoamento.
Um ponto a ter em atenção é o facto de as pás e as alhetas da turbina geralmente
mudarem o seu passo e costumarem aplanar (quando o passo é curto). As pás também
sofrem distorção, redução de espessura e alongamento. Esta redução de espessura e o
alongamento é conhecido como creep. Nas alhetas do estator o alongamento toma a
forma de ﬂexão em arco, uma vez que estas estão presas na parte inferior e superior.
Quando esta ﬂexão ocorre, normalmente há sempre ﬁssuração do perﬁl da alheta [15].
3.3.2 Turbina a Vapor
Numa central de ciclo combinado o ciclo de vapor produz energia limpa, pois permite
aproveitar a energia contida nos gases de escape da turbina a gás. É um ciclo energético
caracterizado pela elevada eﬁciência.
Um sistema de turbina a vapor é constituído principalmente por quatro elementos
importantes:
 Bomba de circulação de água
 Caldeira de água ou uma caldeira recuperadora de calor
 Turbina a vapor
 Circuito de Refrigeração
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Bomba de Circulação de Água
A bomba de circulação de água tem como função elevar a água à pressão máxima do ciclo,
antes da entrada na caldeira recuperadora de calor. Para isso, é preciso ser dimensionada
mediante vários fatores [17]:
 A capacidade da bomba, V˙bomba, que mede o volume de líquido deslocado por
unidade de tempo, em m3/s;
 A altura manométrica da bomba, H, representa a altura a que uma bomba consegue
elevar um líquido. Portanto, é o desnível entre o ponto mais alto e o ponto inferior.
É medida em metros e é expressa pela seguinte equação:
H =
P
ρg
(3.34)
Em que a pressão, P , é expressa em N/m2, ρ é a densidade do ﬂuído escoante, em
kg/m3 e g é a aceleração gravítica, constante 9, 81 m/s2.
 A altura manométrica real da bomba, HA, tem em conta a diferença de pressão
entre o ponto superior e inferior convertidos em altura manométrica, a diferença
de altura entre os dois extremos, assim como a diferença de velocidades e ainda o
somatório de todas as perdas de carga (fricção nos tubos, nas válvulas etc.). Com
a ajuda da ﬁgura 3.12, a altura manométrica real é expressa por [18]:
HA =
P2 − P1
ρg
+ (y2 − y1) + v
2
2 − v21
2g
+
∑
Hv (3.35)
Em que v1 e v2 são a velocidade de escoamento no ponto 1 e 2, respetivamente,
expressa em m/s.
Figura 3.12: Bomba Centrífuga [18]
 A potência consumida pela bomba pode ser calculada pela expressão (3.36), depois
de conhecidas as variáveis anteriores:
W˙ =
ρ · g · V˙bomba ·HA
1000 · ηbomba [W ] (3.36)
Na equação (3.36) ηbomba é o rendimento da bomba.
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 É sempre aplicado um coeﬁciente de segurança, quando há possíveis variações do
caudal volúmico. Esta variação obriga a um aumento da capacidade da bomba e
geralmente aplica-se os seguintes coeﬁciente de segurança:
 Até 7, 5kW  20%
 De 7, 5 a 40kW  15%
 Mais de 40kW  10%
Caldeira Recuperadora de Calor e Turbina
Quando se está a falar de uma central de ciclo combinado, a caldeira é sempre uma
caldeira recuperadora de calor (HRSG - Heat Recovery Steam Generator). Pode ser
classiﬁcada como: caldeira convencional (de circulação natural ou de circulação forçada)
ou geradora de vapor supercrítico (apresentado em mais detalhe na subsecção 4.2.1 do
índice). A caldeira conta com uma disposição horizontal ou vertical, em que os gases
deslocam-se na horizontal e os tubos estão dispostos na vertical ou vice-versa, respeti-
vamente. Uma caldeira associa o seu funcionamento ao ciclo de água/vapor, também
chamado de Ciclo de Rankine, nos estágios de aquecimento. É um equipamento em que
há o aproveitamento da energia dos gases de escape da turbina a gás, para aquecer um
líquido (geralmente é água desmineralizada) que circula dentro dos tubos num circuito
fechado aumentando a sua entropia e mudando o seu estado de líquido para vapor satu-
rado ou vapor sobreaquecido. No estado de vapor sobreaquecido o ﬂuído é direcionado
para a turbina a vapor, onde se expande, imprimindo movimento nas pás da turbina e
com isso gerando energia elétrica. O vapor a menor temperatura e pressão passa poste-
riormente por um estágio de arrefecimento e condensação, passando do estado de vapor
novamente ao estado líquido. A ﬁgura 3.13 apresenta um esquema do funcionamento de
uma caldeira recuperadora de calor convencional.
Figura 3.13: Esquema simpliﬁcado do princípio de funcionamento da caldeira recupera-
dora de calor [19]
Na ﬁgura 3.13 está instalada uma bomba de circulação entre o barrilete e o ponto P,
que é poucas vezes utilizada, mas que serve para situações de arranque da central e/ou
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quando se veriﬁca uma subida inesperada da temperatura dos gases de escape da turbina
a gás, evitando assim o sobreaquecimento de algum vapor no evaporador. No ponto P a
substância operante está no estado de líquido saturado e no ponto R já se encontra no
estado líquido mais vapor saturado.
Circuito de Refrigeração
A torre de arrefecimento é um equipamento importante para a condensação da substância
operante do ciclo de vapor. O calor latente, cuja remoção é necessária à condensação da
substância operante, é absorvido pela água de arrefecimento no condensador e depois é
dissipado na atmosfera, pela torre de arrefecimento. A ﬁgura 3.14 apresenta um esquema
simpliﬁcado de uma torre de arrefecimento com exaustão superior induzida, onde o ar
entra em contra corrente com o ﬂuxo de água para um arrefecimento mais eﬁciente. Este
arrefecimento costuma ocorrer até aproximadamente 3 acima da temperatura de bolbo
húmido do ar atmosférico à entrada da torre [20]. Esta torre está equipada com placas de
enchimento que ocupam a maior parte do volume da torre. Normalmente as placas têm
uma forma ondulada ou como uma rede de losangos, ambos com profundidade próxima
do comprimento da torre, para aumentar o contacto do ar com a água. O eliminador
de gotas, que se situa por cima dos aspersores de água e que costuma ter uma forma
sinusoidal, serve para evitar as perdas de água nas gotículas arrastadas pelo ar.
Figura 3.14: Torre de arrefecimento completa [20]
De uma forma resumida, o arrefecimento da água que entra na torre, ocorre devido
às seguintes 4 transformações:
1. Aquecimento da fração de ar seco contida no ar à entrada da torre;
2. Aquecimento da fração de vapor de água, contida no ar à entrada da torre;
3. Formação de vapor de água, por evaporação parcial da água quente que entra na
torre de arrefecimento;
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4. Aquecimento do vapor formado por evaporação durante o seu movimento ascen-
dente, por troca de calor com a água descendente, no interior da torre.
O projeto térmico de uma torre de arrefecimento é baseado no cálculo do calor dissi-
pado por cada um dos mecanismos térmicos citados, dos quais, os mais importantes são
o da formação de vapor de água, que representa cerca de 80% da carga térmica total, e
o do aquecimento do ar seco, que signiﬁca ≈ 18/20%.
O calor total a dissipar é dado pela expressão (3.37), em que GH2O é o caudal volú-
mico de água a arrefecer, dado em m3/s e ∆hH2O é a variação de entalpia da água vinda
do condensador, para a água que regressa ao condensador:
QT = GH2O × ρH2O ×∆hH2O (3.37)
1. O calor necessário ao aquecimento da fração de ar seco responde à fórmula (3.38):
QS = m˙arseco × cparseco ×∆T (3.38)
2. O calor necessário ao aquecimento do vapor de água, contido no ar à entrada da
torre, é calculado pela equação (3.39):
Qv = m˙v × cpv ×∆T (3.39)
3. O calor de vaporização necessário é calculado a partir da equação (3.40), em que
cv é calor especíﬁco a volume constante, em [kJ/kg], considerado como a média
correspondente para a temperatura inicial e ﬁnal e m˙ev é o caudal mássico de água
evaporada na torre, em kg/s:
Qev = m˙ev × cv (3.40)
4. A energia necessária para o aquecimento do vapor produzido na torre é o calor
sensível do vapor, que foi formado a partir da troca de calor com a substância
operante do ciclo de vapor. Este aquecimento tem lugar em vários níveis no interior
da torre e o vapor formado desloca-se no sentido ascendente até sair pelo extremo
superior da chaminé da torre.
A sua determinação exata exigiria a utilização de cálculo diferencial e integral,
mas para os efeitos práticos desta dissertação, pode ser determinado segundo uma
fórmula semelhante à apresentada na equação (3.39), tomando um valor médio
para o caudal de vapor igual a metade da diferença entre o caudal de ar húmido à
saída e à entrada da torre. Assim é suposto que o ar saia do interior da torre em
condições de saturação, ou seja, com 100% de humidade. Os valores dos caudais
de ar húmido são obtidos por indicação dos fabricantes da torre [21].
Esta aproximação não introduz um erro considerável, pois o calor aqui considerado
é de escassa relevância no cálculo total (contribui com menos de 0, 5% do calor
total).
3.4 Psicrometria
A psicrometria é deﬁnida como o ramo da física relacionada com a medida ou deter-
minação das condições do ar atmosférico, particularmente com respeito à mistura ar
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secovapor de água, em que o ar seco é ar sem vapor de água ou sem humidade. Quando
se fala em ar seco, também se tem de falar em ar húmido, que não é mais do que a
mistura de ar seco com vapor de água, podendo ser saturado ou não saturado.
Os conceitos de psicrometria incluem: [22].
3.4.1 A Pressão de Saturação
A pressão de saturação (ps) do vapor de água é a pressão a que corresponde as linhas
de separação sólido-vapor e líquido-vapor, para cada temperatura, no diagrama Pressão
Temperatura.
A mistura gasosa de ar seco com vapor de água (ar húmido) pode ser caracterizada
pela pressão parcial do vapor de água, que contribui para a pressão total da mistura
(Lei de Dalton das misturas gasosas). A pressão parcial do vapor de água não pode ser
aumentada além da pressão de saturação, a qual depende da temperatura do ar.
De acordo com a norma ISO 13788, a pressão de saturação pode ser calculada segundo
a equação 3.41 e 3.42.
ps = 610, 5 · e
(
17,269·T
237,3+T
)
[Pa] para T ≥ 0 (3.41)
ps = 610, 5 · e
(
21,875·T
265,5+T
)
[Pa] para T < 0 (3.42)
3.4.2 Humidade Relativa
A humidade do ar é expressa de uma maneira mais percetível se for representada por
outra característica de estado, ou seja, pela humidade relativa em vez de ser pela pressão
de saturação.
A humidade relativa é igual à razão entre a pressão parcial do vapor água no ar e a
pressão de saturação a uma dada temperatura, expressa como um valor numérico ou em
percentagem. A pressão parcial de vapor de água no ar não saturado pode ser expressa
como uma fração da pressão de saturação à mesma temperatura, pela equação 3.43, onde
Φ é a humidade relativa, que tem o valor igual a 0, quando se trata apenas de ar seco e
igual a 1 para ar saturado (vapor de água).
pv = Φ · ps (3.43)
3.4.3 Humidade Absoluta
A humidade absoluta (mw) representa a quantidade de vapor absorvido pelo ar em qui-
logramas de vapor por quilogramas de ar seco. Pode ser calculado segundo a equação
3.44.
mw = 0, 622 · pv
patm− pv
[
kgv/kgas
]
(3.44)
3.4.4 Entalpia Especíﬁca
A entalpia especíﬁca (h) de uma mistura numa determinada condição, diferente da con-
dição de referência (T = 0, h = 0 kJ/kgas), pode ser calculada pela soma da entalpia
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de formação com a diferença de entalpia entre a entalpia a condição de referência e a
entalpia no ponto em questão. Esta diferença de entalpia pode ser calculada através de
valores tabelados, para a mistura em questão. Para uma mistura de ar seco e vapor de
água, pode calcular-se segundo a equação 3.45:
h = 1, 005 · T + 1, 890 ·mw + 2501 ·mw
[
kJ/kgas
]
(3.45)
3.4.5 Temperatura de Ponto de Orvalho  Dew Point
A temperatura de ponto de orvalho (Tdp) deﬁne a temperatura seca em que se começa a
veriﬁcar condensação da humidade do ar, ou seja, é a temperatura à qual o ar húmido se
tornaria saturado. Por outras palavras, é a temperatura à qual a pressão de saturação é
igual à pressão parcial de vapor de água no ar húmido a caracterizar.
3.4.6 Temperatura de bolbo-seco
A temperatura de bolbo seco (T ou Tdb) é a temperatura medida por um termómetro
comum a que estamos habituados.
3.4.7 Temperatura de bolbo-húmido
A temperatura de bolbo-húmido (Twb) é a temperatura do ar medida com um termóme-
tro comum, cujo bolbo de vidro foi coberto com uma gaze húmida sujeita a arrefecimento
evaporativo. A evaporação da água contida na gaze retira calor do bolbo, fazendo com
que o termómetro de bolbo húmido indique uma temperatura mais baixa do que a do ar
ambiente (medida por um termómetro de bolbo seco). Essa evaporação, e consequente-
mente a redução na temperatura de bolbo húmido, é tanto maior quanto mais seco está
o ar atmosférico e é nula quando a atmosfera está saturada de vapor de água (humidade
relativa do ar igual a 100%).
3.4.8 Diagrama Psicrométrico
Num diagrama psicrométrico representa-se a temperatura de bolbo seco e de bolbo hú-
mido do ar, a humidade absoluta e a humidade relativa, a entalpia do ar e ainda o volume
especíﬁco.
Neste tipo de diagramas consegue-se representar um conjunto de transformações que
uma massa de ar pode sofrer:
 Humidiﬁcação  consiste em percorrer uma linha de Tdb na vertical igual ao
acréscimo de humidade do ar;
 Desumidiﬁcação  é semelhante, percorrendo a linha no sentido oposto;
 Calor Sensível  é o calor que causa o aumento da temperatura de bolbo seco
sem alterar o valor da humidade absoluta do ar. É portanto uma transformação
horizontal no diagrama psicrométrico, onde ocorrem alterações na entalpia e na
temperatura.;
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Figura 3.15: Diagrama psicrométrico [22]
A ﬁgura 3.15 apresenta um diagrama psicrométrico com várias cores, para ser mais
fácil a perceção dos diferentes parâmetros e ajudar a acompanhar as transformações
descritas em cima [22].
3.5 Conceitos Básicos e Critérios de Avaliação de um Inves-
timento
Para a realização de um estudo económico, de seguida apresentam-se alguns conceitos
importantes na avaliação de um investimento [23].
3.5.1 Investimento
Para começar, é conveniente apresentar a deﬁnição de investimento. Um investimento
é uma aplicação de recursos que geram rendimento, durante um certo tempo, de forma
a maximizar (ou a manter) a riqueza da empresa. Para isso, é essencial avaliar se os
benefícios conseguidos com o investimento são superiores ao custo do investimento.
Basicamente há duas formas de avaliar os investimentos. Pela ótica ﬁnanceira ou
pela ótica económica e social. Na primeira a avaliação pondera as receitas ﬁnanceiras
e os custos do projeto de forma a comparar a rentabilidade em termos do mercado,
para apoiar a decisão por parte dos investidores e dos ﬁnanciadores. Nesta ótica, to-
dos os benefícios e custos são traduzidos em unidades monetárias. Na segunda ótica a
avaliação faz-se principalmente em função da contribuição do projeto para o bem-estar
da população, ou para os objetivos da política económica nacional. Ou seja, a avalia-
ção económica e social fundamenta a tomada de decisão pública relativamente ao projeto.
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3.5.2 Cash-ﬂow
O conceito de cash-ﬂow é utilizado classicamente na avaliação de projetos e tem subja-
cente uma ótica de rentabilidade total e engloba os ﬂuxos líquidos gerados pelo projeto
(os recebimentos e os pagamentos inerentes ao projeto). Na análise de investimento só
os cash-ﬂow incrementais é que devem ser considerados, pois resultam da diferença da
situação antes e depois do projeto.
Os custos que se devem considerar na construção do cash-ﬂow são os custos suporta-
dos por causa do projeto e não se devem considerar custos que a empresa terá de suportar
caso não implemente o projeto (custos irrecuperáveis). Por assim dizer, os custos irrecu-
peráveis são iguais quer a empresa implemente ou não o projeto e em termos de cash-ﬂow
incremental o seu valor é nulo.
O cálculo do cash-ﬂow envolve o cálculo do EBITDA e do EBIT. O cálculo do
EBITDA resulta da equação 3.46 e só depois se pode calcular o EBIT, pela equação
3.47. No ﬁnal o cash-ﬂow operacional resulta da equação 3.48.
EBITDA = Receitas− Custos de exploração (3.46)
EBIT = EBITDA−Depreciações e Amortizações (3.47)
Cash-ﬂow Operacional = EBITDA− Taxa de imposto× EBIT (3.48)
3.5.3 Taxa de Atualização
Uma unidade monetária vale mais hoje do que amanhã, por estar disponível para ser
investida hoje e começar a render juros de imediato. Portanto, é importante aplicar uma
taxa de atualização (r ouWACC), para saber o Valor Atual (VA) do Valor Futuro (VF).
Este cálculo é feito pela equação 3.49, onde n é o número de períodos entre o presente e
o futuro.
V A =
V F
(1 + r)n
(3.49)
Para saber a taxa de atualização a utilizar na avaliação de um projeto, deve-se igualar
à rentabilidade mínima que um investidor poderia obter num investimento de risco seme-
lhante, de forma a atrair os recursos ﬁnanceiros necessários ao ﬁnanciamento do projeto.
Sendo o projeto ﬁnanciado por capitais próprios (dos acionistas) e capitais alheios
(das instituições de crédito e dos obrigacionistas), o custo de capital obtém-se como a
média ponderada dos custos destes dois tipos de capital. As ponderações são dadas pelas
importância relativa do capital próprio e do capital alheio, no capital total. O custo
médio ponderado do capital (WACC) é calculado segundo a equação 3.50, com E (capi-
tais próprios), D (capitais alheios), Ke (custo de capital próprio), Kd (custo de capital
alheio) e T (taxa de imposto sobre lucros).
WACC = Ke · E
E +D
+Kd · D
E +D
· (1− T ) (3.50)
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3.5.4 Valor Atualizado Líquido  VAL
O V AL é um critério de avaliação que consiste no somatório dos cash-ﬂows líquidos
atualizados (gerados em diversos momentos do tempo, atualizados para o presente).
Deﬁne um projeto como rentável, quando o seu valor for positivo à taxa de atualização
de referência.
O critério do V AL atende ao valor do dinheiro no tempo, valorizando os cash-ﬂows
atuais mais do que os cash-ﬂows futuros e admite como hipótese implícita que os cash-
ﬂows gerados pelo projeto são reinvestidos à taxa de atualização.
O VAL é calculado pela equação (3.51), com R como receitas, C como custos e I0
como a despesa de investimento inicial. t representa o período e n é a duração do projeto:
V AL =
n∑
t=0
Cash-ﬂow líquidot
(1 + r)t
=
n∑
t=0
Rt − Ct
(1 + r)t
− I0 (3.51)
3.5.5 Período de Recuperação
O período de recuperação é um critério de avaliação de projetos que atende apenas ao
período de tempo que o projeto leva a recuperar o capital investido, ou seja, o período de
tempo necessário para recuperar a despesa de investimento. Para calcular o período de
recuperação calcula-se o cash-ﬂow acumulado e quando este se tornar positivo, signiﬁca
que as receitas já compensaram o investimento e já decorreu o período de recuperação.
Se a critério de avaliação for pelo período de recuperação simples, o cálculo é feito
com os cash-ﬂows não atualizados, no entanto, em rigor não é correto agregar ﬂuxos
monetários respetivos a diferentes períodos de tempo. Deste modo, o correto é proceder à
atualização para um mesmo período de tempo, para depois serem acumulados  Período
de recuperação atualizado.
Para se aceitar um projeto, o período de recuperação deve ser inferior a um período
máximo deﬁnido pelo investidor. A ﬁxação do período máximo admissível é subjetiva,
não existindo regras que o permitam justiﬁcar.
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As centrais de ciclo combinado conjugam duas tecnologias distintas, mas que se com-
pletam para um ﬁm comum: o de produzir energia elétrica. Para isso são usados os
melhores materiais e os meios de transferência de calor mais eﬁcientes, podendo assim
aumentar a temperatura de entrada dos gases na turbina a gás, resultando num aumento
do seu rendimento. Por outro lado, o aumento das temperaturas nos gases de escape
da turbina a gás também contribui para um aumento da qualidade e/ou quantidade do
vapor produzido na caldeira recuperadora de calor.
Na década de 70, a perfomance das turbinas a vapor já se situava num nível de ele-
vada temperatura (540) com uma ﬁabilidade superior a 96%, de onde se concluí que
nesta área não há uma grande necessidade de novos desenvolvimentos [24]. Nos dias que
correm as turbinas a gás apresentam uma eﬁciência em torno dos 35  40% [25].
Como um meio autónomo de geração de energia elétrica, a turbina a gás é uma
instalação mais barata do que a instalação de uma turbina a vapor, equipada com a
respetiva caldeira e torre de arrefecimento. No entanto, há diferenças importantes no
consumo especíﬁco de cada uma delas, mas em países onde o preço dos combustíveis é
signiﬁcativamente mais baixo, a decisão tem recaído pelas turbinas a gás [24].
Comparativamente à produção convencional de energia elétrica, as centrais de ciclo
combinado têm as seguintes vantagens: [24]
 Produção rápida de eletricidade, graças aos arranques em curtos espaços de tempo;
 Um projeto simpliﬁcado;
 Bom potencial ao nível da automação dos processos;
 Custo inferior por kW instalado, no investimento inicial;
 Tempo de construção da central reduzido;
 Tempos reduzidos para a manutenção programada.
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Entre as suas desvantagens contam-se as condições, [24]:
 As condições climatéricas num dado instante, que inﬂuenciam de uma maneira
relativamente importante a potência produzida pela central de ciclo combinado;
 Uma central de ciclo combinado é constituída por componentes particularmente
caros e com uma vida útil limitada nas partes em que há contacto com elevadas
temperaturas na turbina a gás;
 Há modos de utilização que inﬂuenciam fortemente a longevidade dos componentes
na turbina a gás;
 Elevada frequência de inspeções necessárias.
4.1 Aspetos técnicos que visam o aumento da eﬁciência da
Turbina a Gás
Nas instalações de turbinas a gás há várias técnicas que podem ser utilizadas para me-
lhorar a sua eﬁciência, mas que aumentam a sua complexidade. Este aumento de com-
plexidade aumenta o espaço necessário para este tipo de instalações, mas por sua vez,
traz um retorno económico mais rápido, graças aos aumentos do seu desempenho.
Para aumentar a eﬁciência da turbina a gás também é habitual que os compressores
sejam constituídos com intercoolers, para baixar a potência de compressão requerida (ﬁ-
gura 4.1). Infelizmente na prática não se consegue comprimir isotermicamente um gás.
Assim, para minimizar o consumo energético na compressão, utilizam-se duas transfor-
mações adiabáticas, 1c e d2, intercaladas com um arrefecimento a pressão constante,
cd, chamado de intercooling ou arrefecimento intermédio.
(a) Esquema de um compressor com intercooler (b) Diagrama Pv
Figura 4.1: Intercooler no compressor de uma turbina [11].
Há também turbinas a gás com um sistema de ignição suplementar, para maximizar
a combustão dos gases de escape, incluindo os hidrocarbonetos que não foram totalmente
queimados na câmara de combustão. Com esta técnica, a potência útil do ciclo é dada
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pela área limitada pelo polígono 123ab44'1 da ﬁgura 4.2, que é maior do que a
potência do ciclo original dada por 123a4'1 [11; 13].
(a) Esquema de uma turbina com reaquecimento (b) Diagrama Pv
Figura 4.2: Reaquecimento dos gases de escape numa turbina [11].
4.1.1 Arrefecimento interno das pás da turbina
Conforme já foi visto, a eﬁciência térmica de uma turbina a gás é maior, quanto maior
for a temperatura dos gases à entrada da turbina. Por questões metalúrgicas este valor
está limitado, mas já são aplicadas medidas para se conseguir maiores temperaturas à
entrada da turbina, sem que se ponha em risco toda a integridade da turbina [12].
O design das alhetas do estator e das pás do rotor era e ainda é efetuado em função
do desempenho da turbina, conciliando a resistência térmica e a resistência mecânica
disponível nos materiais. No caso das pás das turbinas aero-derivavitas é mais usual
terem uma pequena espessura e um maior comprimento do que nas pás das turbinas de
aplicação industrial. A acrescentar, as pás das turbinas aero-derivativas contam ainda
com uma fuselagem para amortecer as vibrações.
As pás e as alhetas das turbinas industrias têm uma área da secção transversal maior,
o que resulta numa maior ação do ácido sulfúrico proveniente dos gases de escape. Não
obstante, numa turbina industrial que produza uma potência semelhante à de uma tur-
bina aero-derivativa, há um maior consumo de combustível e de aproximadamente mais
50% de ar, logo o ataque sulfúrico sofrido pelas pás e pelas alhetas da turbina industrial
é superior ao sofrido numa turbina aero-derivativa. Além deste tipo de ataques, as pás
e as alhetas das turbinas estão constantemente sujeitas a esforços resultantes das eleva-
das temperaturas, dos ciclos térmicos e das elevadas forças centrífugas, provocando uma
aceleração no crescimento de defeitos e/ou de ﬁssuras, que podem estar presentes no ma-
terial. Por estas mesmas razões têm de ser usadas superligas metálicas, que conseguem
suportar as elevadas temperaturas sem perderem a resistência às forças centrífugas, à
vibração, aos ciclos térmicos, à oxidação e à corrosão.
A melhoria das propriedades de deformação e de rutura do material teve grandes de-
senvolvimentos desde o ﬁnal da década de 40 até ao início da década de 70, sendo que o
maior desenvolvimento na resistência dos materiais se deu no ano de 1950, onde se começa
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a conseguir suportar as condições de trabalho com uma temperatura de 200 superior
ao anteriormente suportado. Esta descoberta veio do endurecimento do material por pre-
cipitação (uma técnica que utiliza alumínio ou titânio na matriz de níquel para aumentar
a sua resistência). Desde 1960 tem havido um maior desenvolvimento nas técnicas de ar-
refecimento das pás e das alhetas da turbina e graças a este esforço obtem-se atualmente
um aumento na temperatura dos gases à entrada da turbina de cerca de 260 (TIT
- Turbine Inlet Temperature), para uma temperatura máxima perto dos 1450. Este
aumento na TIT deve-se ao desenvolvimento de novas técnicas de refrigeração e pela in-
corporação de núcleos cerâmicos complexos e ocos, apresentados como exemplo na ﬁgura
4.3. As pás e as alhetas são produzidas por fundição de envolvimento (técnica utilizada
durante vários séculos nas estátuas de bronze), onde há muito rigor na solidiﬁcação do
metal líquido, por ser onde se deﬁne a estrutura cristalina da liga metálica e grande parte
das propriedades ﬁnais [15].
Figura 4.3: Estrutura interna das pás de alta pressão apresentando a conﬁguração de
refrigeração no núcleo das pás e o cuidado aerodinâmico [15].
Para evitar que as peças ﬁssurem prematuramente, devido ao tamanho de grão ou
pela forma ou pela área transversal não ser a mais correta, foi desenvolvido um mé-
todo de fundição que garante a uniformidade da estrutura granular em todos os eixos 
equiaxed casting process. Depois de se adotar este processo houve outros estudos, que
concluíram que a resistência do material é superior se as fronteiras dos grãos estiverem
alinhadas com a direção normal à da força aplicada (grande parte da tensão aplicada
nas pás da turbina tem a direção da força centrífuga). Esta selecção da orientação do
grão foi iniciada em 1965, pela Pratt & Whitney Aircraft e tem o nome de Diretional
solidiﬁcation  DS. Como as fronteiras dos grãos são sempre os pontos mais fracos nas
pás das turbinas, conseguiu-se evoluir para a produção de certas partes monocristalinas.
Esta redução do número de grãos aumentou o ponto de fusão de algumas ligas metálicas
em 50. Os avanços na resistência e na durabilidade dos materiais tem sido o melhor
contributo na melhoria do desempenho das turbinas a gás. Na ﬁgura 4.4 é apresentada
a evolução destas melhorias, ao nível dos materiais aplicados [15].
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Figura 4.4: O gráﬁco apresenta a evolução dos materiais aplicados ao longo dos anos
[15].
A ﬁgura 4.5 apresenta a evolução desde equiaxed structure até à estrutura mono-
cristalina, passando pela diretional solidiﬁed structure numa pá de uma turbina. Cada
uma destas evoluções representou um aumento médio de 30 na resistência às elevadas
temperaturas [15].
As tecnologias apresentadas até agora dizem respeito aos fabricantes de turbinas a gás,
mas para uma readaptação de uma central já existente também há técnicas que visam um
maior aproveitamento da sua capacidade. Estas tecnologias passam pelo arrefecimento
do ar à entrada do compressor.
4.1.2 Arrefecimento do ar à entrada do compressor - Inlet Air Cooling
As turbinas a gás são classiﬁcadas pela potência produzida (em cavalos ou em megawatts)
a uma dada temperatura, humidade e a uma certa altitude. As duas normas usadas são
a norma ISO e a norma NEMA. Para o caso das turbinas a norma ISO está deﬁnida
como 15, a 1atm e a 60% de humidade relativa. Já a norma NEMA está deﬁnida de
maneira diferente, apenas com a temperatura de 80°F (26,667) e a 1ft (0,30480 m) de
altitude [15].
A temperatura dos gases à entrada da turbina é o maior fator limitador de todas as
turbinas, mas tem sido combatido através do arrefecimento interno das pás da turbina,
da admissão de ar em excesso, da captação de ar em certos estágios do compressor que
são diretamente encaminhados para a turbina, entre outras técnicas.
O efeito negativo da elevada temperatura ambiente na produção da turbina a gás
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Figura 4.5: Três pás de alta pressão com métodos de produção diferentes  Cortesia da
United Technologies Corporation, Pratt & Whitney Aircraft [15].
pode justiﬁcar o arrefecimento na admissão do compressor. Apesar de não ser muito
usual na Europa, em países quentes é muito comum a instalação de sistemas de arrefe-
cimento do tipo refrigerador evaporativo, pulverizadores (fogger system) ou por chiller
[15]. O arrefecimento do ar à entrada é importante, porque a densidade do ar diminui
com o aumento da temperatura e da humidade. Isto signiﬁca que o compressor aspira
um certo volume de ar, a que corresponde um determinado caudal mássico, que por sua
vez é inversamente proporcional à temperatura e à humidade do ar. Portanto, se o cau-
dal mássico for inferior, a combustão dá-se com uma menor quantidade de combustível,
traduzindo-se numa menor potência. Contudo, em comparação com o parâmetro tempe-
ratura, o parâmetro humidade tem um efeito muito menor [13].
Arrefecimento Evaporativo
A situação ideal para o uso do arrefecimento evaporativo é em climas quentes e secos,
onde a temperatura é elevada e a humidade relativa do ar é reduzida, mas também é
usado em zonas com valores médios de humidade relativa e elevadas temperaturas para
otimizar a produção elétrica da central. Contudo, a eﬁcácia do arrefecimento evaporativo
só é assegurada acima dos 10, porque abaixo destes valores o risco da formação de gelo
numa admissão com injeção de água é elevada, o que põe todo o sistema em risco.
Um evaporador é mais eﬁcaz quanto maior for a proximidade da temperatura do ar à
saída da temperatura de bolbo húmido do ar atmosférico, tal como é deﬁnido na equação
(4.1). Muitos dos equipamentos que fazem arrefecimento evaporativo têm uma eﬁciência
na ordem dos 80% a 90%, embora este não dependa apenas do equipamento em questão,
mas também das condições atmosféricas de pressão, temperatura e humidade relativa do
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ar.
ηevaporador =
(T1DB − T2DB)
(T1DB − T2WB) (4.1)
As variáveis da eﬁciência do evaporador são:
 T1DB  temperatura de bolbo seco à entrada do evaporador;
 T2DB  temperatura de bolbo seco à saída do evaporador;
 T2WB  temperatura de bolbo húmido à saída do evaporador.
A determinação da eﬁciência do evaporador é feita para veriﬁcar se o objetivo esperado
está a ser atingido e se haverá alguma margem para melhorar a sua eﬁcácia. O aumento
da produção de energia elétrica com arrefecimento evaporativo, depende do modelo da
turbina, da temperatura, da pressão atmosférica e da humidade relativa do ar. A adição
de um evaporador só se justiﬁca economicamente, quando há redução dos custos de
produção e ocorrem condições climatéricas desejáveis para um uso efetivo do equipamento
e não apenas pontual. Isto porque com as perdas de carga inerentes a um sistemas destes,
as perdas de produção nas horas em que o sistema não está em funcionamento, é na ordem
de 1 MW, para uma central de 400MW. A ﬁgura 4.6 serve como uma estimativa do efeito
do arrefecimento evaporativo, onde se pode ver a diminuição do heat rate, que não é mais
do que o rácio entre a energia fornecida ao sistema e a energia produzida pelo sistema.
Este conceito está muito associado ao rácio entre o consumo de combustível por hora e
a energia produzida nessa hora [26].
Os evaporadores (ﬁg. 4.7) são equipamentos com uma superfície porosa localizados
à entrada do compressor, entre o ﬁltro de ar e o separador de gotículas. Esta superfície
porosa, que normalmente é ﬁbra de vidro ou celulose, é mantida húmida e vai aumentar
a humidade do ar que a atravessa, para valores perto dos valores de saturação com uma
perda de pressão entre 1, 5 e 3 mbar [13]. Com este aumento de humidade, a tempera-
tura do ar vai baixar antes de entrar no compressor e assim o ar ﬁca mais denso, o que
signiﬁca que o caudal mássico de ar admitido para os estágios de compressão é maior,
resultando numa maior produção de energia por parte da turbina.
O tempo de vida destas superfícies porosas depende sempre do grau de colmatação,
do seu amolecimento com a humidade, ou da ação bacteriana que provoca a sua degrada-
ção. Por estas razões é que convém instalar os evaporadores a seguir ao ﬁltro na entrada
da admissão do compressor e, caso se preveja que o evaporador não vá ser usado por um
longo período de tempo, o ideal será secar e remover a superfície porosa durante esse
período de tempo.
Outro ponto importante a ter em conta é a qualidade da água. A água tem de passar
por alguns tratamentos para que sejam removidos elementos como sal, cálcio, magné-
sio, alumínio, etc. porque funcionam como eletrólitos, podendo provocar a corrosão do
material quando a humidade relativa é de 100%. A aplicação destes sistemas tem de
ter em atenção que a condensação, ou a própria circulação da água, pode aumentar as
incrustações no compressor e assim diminuir o seu rendimento. Além da qualidade da
água, também é importante controlar o caudal de água, porque se for pequeno demais
pode não ser eﬁciente e se for demasiado elevado pode não ser benéﬁco para o tempo de
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Figura 4.6: Efeito do arrefecimento evaporativo na produção de energia elétrica e o ﬂuxo
térmico em função da temperatura ambiente e da humidade relativa [15].
vida da instalação.
Em jeito de resumo, os principais componentes de um sistema evaporativo são:
 A superfície porosa;
 O sistema de distribuição de água;
 Um depósito para os excessos de água e uma bomba circulação;
 O separador de gotículas
Pulverizadores - Fogger System
Os sistemas de arrefecimento por pulverização são muito semelhantes aos sistemas evapo-
rativos. Estes sistemas também são instalados à entrada do compressor, imediatamente
após o ﬁltro de admissão, para injetarem gotículas de água no ar, aumentando assim a
sua humidade para valores perto dos valores de saturação. Ao contrário dos sistemas
evaporativos já falados, os sistemas de arrefecimento por pulverização têm perdas de
pressão muito diminutas e não precisam de uma grande extensão horizontal, o que os
torna ideias para a renovação das centrais [13].
A injeção de água no ar é feita através de vários pulverizadores, criando uma névoa
na corrente de ar humedecendo-o. A quantidade de água injetada depende das condições
atmosféricas no momento e aumenta a humidade do ar para perto da saturação (90%)
e por isso este sistema é controlado por lógica. O número de pulverizadores a instalar
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(a) Vista externa de um evapo-
rador
(b) Superfície porosa
(c) Separador de gotículas (d) Transformação psicrométrica
Figura 4.7: Alguns dos componentes de um sistema evaporativo e o respetivo esquema
psicrométrico [13; 22].
depende do diâmetro do orifício de cada pulverizador, do ângulo aplicado, da área de
secção de entrada no compressor e do caudal de ar admitido. De qualquer forma, o diâ-
metro médio de um pulverizador é de cerca de 0, 15mm a 0, 25mm, produzindo gotículas
na ordem os 25 a 70µm com uma pressão entre os 137, 90 e os 206, 84bar [27]. Como o
diâmetro dos pulverizadores é tão pequeno, é preciso ter bastante atenção à dureza da
água e mantê-la sempre com valores abaixo de 10 ppm de carbonato de cálcio, para não
se correr o risco da criação de incrustações calcárias nos orifícios. Também é possível
trabalhar com uma dureza até 50 ppm de carbonato de cálcio, mas isto vai obrigar a
aumentar os custos e o tempo despendido na manutenção dos pulverizadores com menor
diâmetro [15]. Um sistema de pulverizadores é principalmente constituído por:
 Suporte de pulverizadores e os respetivos pulverizadores (ﬁgura 4.8(a));
 Sistema de controlo e a respetiva bomba volumétrica (ﬁgura 4.8(b));
 Sistema de drenagem do excesso de água na admissão do compressor;
Para aumentar a potência de toda a turbina também é possível a colocação de um
sistema de pulverização extra, à entrada do compressor. Este sistema tem diferentes
nomes, como high fogging, wet compression, over-spray ou over-fogging systems. Com
base no exemplo da ALSTOM, [13], o sistema de high fogging é instalado na horizontal
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(a) Suporte de pulverizadores (b) Sistema de controlo
Figura 4.8: Componentes de um sistema de pulverizadores [13]
à entrada do compressor (ﬁgura 4.9). Este sistema pulveriza gotículas de água, com um
tamanho inferior a 50µm, que na sua maioria evaporam dentro do compressor, devido ao
aquecimento que ocorre durante o estágio de compressão. Isto vai aumentar a potência
da turbina, porque o caudal mássico de ar à entrada do compressor é maior e as gotículas
dentro do compressor vão parcialmente inibir o aquecimento do ar durante a compressão.
Figura 4.9: Sistema high fogging combinado com um sistema de arrefecimento evaporativo
[13]
Nos sistemas com high fogging também é muito importante o tratamento da água
injetada, para não haver incrustações nos diferentes elementos do compressor, que po-
dem inﬂuenciar a sua aerodinâmica e o escoamento do ar. Caso ocorram, as incrustações
irão afetar o desempenho esperado do compressor. Nestes sistemas a quantidade de água
injetada também é limitada, devido à possibilidade de formação de um pequeno ﬁlme
sobre todos os elementos aerodinâmicos do compressor, que, tal como as incrustações,
afetam o seu comportamento.
Outro ponto que merece cuidado é a temperatura a que se está a trabalhar, para que
não haja o risco da formação de gelo no compressor. Por esta razão, não é aconselhada
a utilização dos sistemas de high fogging para temperaturas inferiores a 10.
Um terceiro ponto a ter em atenção é o estrago causado por objetos externos ou
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estranhos (FOD - Foreign Object Damage). Isto é importante, porque até os próprios
fabricantes admitem a possibilidade de um dos pulverizadores se partir ou se soltar,
podendo daniﬁcar o sistema. Uma vez que na admissão de uma turbina a gás podem
haver centenas de pulverizadores, esta hipótese acaba por não ser tão pequena quanto
isso e para evitar este risco, os suportes de pulverizadores vêm equipados com uma cinta
de segurança, que obriga os pulverizadores a permanecerem na devida posição em caso
de algum defeito. Como método de segurança, se um dos pulverizadores tiver de ser
substituído, toda a cinta de segurança também terá de o ser. Outra medida imposta
pelos fabricantes é a de colocar os pulverizadores de high fogging suﬁcientemente longe
da entrada do compressor, para, no caso de pulverizador se soltar, aquele ir cair no fundo
da conduta e não daniﬁcar o resto do sistema.
A acrescentar às vantagens dos sistemas que usam a tecnologia high fogging, as alte-
rações nas emissões de CO revelam-se negligenciáveis, mantendo-se com valores abaixo
dos 5 ppm e de as emissões de NOx diminuírem com o aumento de caudal de água [15].
Chiller
Ao contrário dos sistemas de arrefecimento evaporativo, os chillers não estão limitados
pela temperatura de bolbo húmido do ar atmosférico. O aumento da potência gerada
está apenas limitado pela própria turbina, pela capacidade do chiller produzir frio e pela
capacidade das serpentinas transferirem o calor.
Num chiller o arrefecimento inicial ocorre com a diminuição da temperatura de bolbo
seco numa linha horizontal de humidade absoluta constante do diagrama psicrométrico.
À medida que a temperatura do ar se aproxima da temperatura de bolbo húmido, o
vapor de água começa a condensar. De seguida, as transferências de calor arrefecem o
condensado e o restante ar, mas como aqui já se começa a entrar no calor latente da
água, grande parte da energia consumida arrefece o condensado e apenas uma parte da
energia é benéﬁca para a redução da temperatura. Desta forma, convém projetar os
chillers para evitar a formação de demasiado condensado, trabalhando perto da linha
de orvalho do diagrama psicrométrico [15]. A ﬁgura 4.10(a) apresenta um equipamento
com três etapas antes da compressão do ar: o pré-arrefecimento, o arrefecimento e o re-
aquecimento do ar antes de entrar no compressor e a ﬁgura 4.10(b) o respetivo esquema
do seu arrefecimento.
4.2 Diferentes Tipos de Caldeira
Nas centrais de ciclo combinado há sempre a grande preocupação com o calor que se
consegue aproveitar dos gases de escape da turbina a gás na caldeira recuperadora de
calor. Este aproveitamento nunca chega a ser ótimo a nível energético, estando sempre
limitado por três fatores:
 Pelas propriedades físicas da água e dos gases de escape, que provocam perdas
energéticas;
 Os permutadores de calor estão sempre dimensionalmente limitados;
 Os gases de escape não podem ser arrefecidos abaixo de uma determinada tempe-
ratura, para que não ocorra corrosão no permutador de calor.
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(a) Três estágios de climatização do ar na admissão  Cortesia da empresa Baltimore
Aircoil Company [15]
(b) Esquema psicrométrico do arrefecimento no
chiller [22]
Figura 4.10: Esquema de um chiller e o diagrama psicrométrico.
As grandes limitações termodinâmicas devem-se principalmente ao primeiro dos pon-
tos anteriores, uma vez que não é possível as trocas de calor serem plenamente lineares
e paralelas, tal como num permutador de calor perfeito, onde toda a energia cedida da
fonte quente é absorvida pela fonte fria. Devido às diferentes propriedades dos ﬂuídos e
porque as mudanças de estado ocorrem a temperatura constante com aumento da entro-
pia, mesmo que a caldeira tivesse uma área de contacto inﬁnita haveria sempre perdas. A
acrescentar a estas limitações, há também a questão da diminuição da temperatura dos
gases de escape que não pode ultrapassar a temperatura de orvalho do ácido sulfúrico.
Caso aconteça dá-se início à corrosão do sistema, o que põe em causa a sua integridade
[28].
4.2.1 Caldeiras Geradoras de Vapor Supercrítico
As caldeiras do tipo geradoras de vapor supercrítico, também conhecidas como caldeiras
de Benson (em homenagem ao seu criador, Mark Benson), têm como característica a
geração de vapor supercrítico, com pressões superiores a 220bar, circulação forçada e um
tempo de arranque muito inferior. Este tipo de caldeiras foi desenvolvido há mais de 80
anos e tem vindo a ser aplicado em grandes centrais a carvão. Em 1996 foi instalada pela
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primeira vez numa central de ciclo combinado, na Alemanha, num projeto de requaliﬁca-
ção de uma central. Em Portugal, desde 2010 que a central de ciclo combinado do Pego
conta com duas caldeiras deste tipo [29].
Considerando uma central a carvão e em comparação com uma caldeira convencional,
onde o ﬂuxo de vapor criado é controlado pelo consumo de combustível e a temperatura
do vapor sobreaquecido é função da área de transferência de calor do sobreaquecedor,
sendo depois controlada pela injeção de água nos tubos, numa caldeira deste tipo o ﬂuxo
de vapor de água é estabelecido pelas bombas de alimentação da caldeira e a temperatura
de sobreaquecimento é ditada pelo consumo de combustível.
Como uma caldeira de Benson não se baseia na diferença de densidade entre o vapor
de água e a água no estado líquido, para garantir a correta circulação da água e o arre-
fecimento dos tubos, pode-se trabalhar em regimes de pressão supercrítica (> 220bar).
Nestes regimes, aumenta-se a eﬁciência do ciclo de vapor, resultando em reduções no
consumo de combustível e por isso em menores emissões de CO2, NOx e SOx.
A ﬁgura 4.11 apresenta um esquema comparativo simpliﬁcado entre os dois tipos de
caldeiras, onde se repara de imediato na falta do barrilete na caldeira de Benson [30].
Figura 4.11: Comparação simples entre uma caldeira convencional e uma caldeira gera-
dora de vapor supercrítico [30]
O aumento da eﬁciência das turbinas a vapor deve-se à capacidade de trabalharem
com pressões cada vez maiores, entrando nos ciclos supercríticos. Por exemplo, uma
central de carvão de 700 MW , que produz vapor de alta pressão de 240bar a 580 teria
uma eﬁciência próxima dos 42%, utilizando o ciclo de alta pressão, criado pela caldeira
de Benson, [30]. Neste tipo de caldeiras há menos inércia térmica, principalmente porque
não é preciso um barrilete e ao conseguir-se chegar a valores operacionais mais depressa,
a turbina a vapor também começa a produzir mais rapidamente, reﬂetindo uma versati-
lidade e ﬂexibilidade na produção de eletricidade. Numa central de ciclo combinado com
este tipo de caldeira a turbina a gás pode trabalhar à carga nominal, enquanto a turbina
a vapor arranca. Deste modo, é possível arrancar depois de uma paragem noturna em
menos de metade do tempo do que seria necessário para arrancar com uma caldeira ho-
rizontal convencional.
As turbinas a gás que melhor se conjugam com as caldeiras de Benson têm uma
temperatura dos gases de escape superior a 600[29]. No projeto da Siemens Ulrich
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Figura 4.12: Tempo de arranque reduzido [31].
Hartmann, de 2011, foram aplicados metais com 12% de crómio nos estágios de sobre-
aquecimento de alta pressão e de reaquecimento. Este tipo de metal consegue suportar
níveis de pressão em torno dos 170bar, temperaturas de vapor de 600 e têm a melhor
resistência à corrosão e à fadiga em relação ao seu custo. Esta central de CCGT tem
uma eﬁciência de 60,75%, com 3 estágios de pressão de vapor com reaquecimento e a
trabalhar em veio único.
Esta central consegue arrancar até à carga nominal da TG em menos de 30 minutos
depois de uma paragem noturna. Tal como se vê na ﬁgura 4.12, a central já está muito
próxima da potência máxima, enquanto que comparativamente a uma central convenci-
onal, o arranque demoraria mais de 75 minutos [31], [32].
Nas centrais com este tipo de caldeira é de todo conveniente instalar uma estação de
puriﬁcação química da água (condensate polishing).
A evaporação da água, que ocorre no barrilete, providencia a concentração das impu-
rezas transportadas pela água e para se atingirem os valores recomendados de pureza do
vapor e da água presente no barrilete tem de se purgar. No caso das caldeiras Benson,
dado não existir esta purga, é necessário uma qualidade da água superior para suprimir
a volatilidade das impurezas e por isso mesmo é conveniente considerar-se a instalação
de uma estação de puriﬁcação química da água.
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A acrescentar, esta puriﬁcação também traz vantagens como as aqui enunciadas, [31]:
 O tempo de espera pela pureza do vapor é reduzida (signiﬁcando tempos de arran-
que menores para arranques a quente ou a frio);
 As concentrações das impurezas ﬁcarão muito aquém dos limites críticos;
 Aumento signiﬁcativo dos limites operacionais da central (número de arranques) ;
 Aumento da ﬂexibilidade de toda a central;
 Menos perdas por purga;
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Capítulo 5
Introdução ao Software Thermoﬂow
Thermoﬂow, Inc. é uma empresa criadora de software de engenharia térmica, dedicada
à industria de produção de eletricidade, desde 1987.
A empresa continua a evoluir o software, melhorando algumas capacidades e acres-
centando outras, sendo que geralmente lançam uma nova versão todos os anos, para
manterem os dados técnicos atualizados, assim como as tendências económicas. Em
2012 havia mais de 2150 utilizadores a trabalhar com o software, espalhados por 75 paí-
ses em todo o mundo e atualmente há 8 empresas portuguesas clientes deste software.
A Thermoﬂow, Inc. que cria principalmente três tipos de software especializados.
Um para a modelação de centrais com turbinas a gás (de ciclo combinado ou não), o GT
PRO/MASTER. Outro é para a modelação de centrais de vapor, o Steam PRO/MASTER
e o terceiro software é o Thermoﬂex, que dispõe de uma ferramenta ﬂexível chamada
Power Draw. Esta ferramenta pode ser usada para modelar balanços térmicos deﬁni-
dos pelo utilizador, com os componentes disponíveis na biblioteca do software, ou com
componentes personalizados pelo utilizador, mediante as diferentes opções de escolha.
Neste software toda a informação apresentada nos diagramas termodinâmicos deve ser
selecionada pelo utilizador.
O software Steam PRO/MASTER é mais apropriado para a modelação de centrais de
ciclo a vapor, Ciclo de Rankine, com vários tipos de combustível e várias conﬁgurações
dos diferentes componentes. Na versão PRO é projetada uma central de raiz para cada
simulação, de acordo com as características termodinâmicas pretendidas e com a conﬁ-
guração de alguns tipos de componentes, como por exemplo o tipo de caldeira a utilizar.
Na simulação o software devolve o esquema termodinâmico e de ﬂuxos de toda central
e dos diferentes componentes. Para maior detalhe também é possível aceder a toda a
informação em tabelas. Para usar a versão MASTER é necessário que se tenha feito um
projeto na versão PRO, uma vez que o software permite-nos fazer reajustes físicos ao
projeto anterior, e não reajustes termodinâmicos. Estes reajustes físicos vão ao detalhe
como o número de tubos existentes no economizador da caldeira, por exemplo.
A versão MASTER permite a simulação da mesma central a trabalhar em diferentes
condições ou com diferentes reajustes sem alterar a restante conﬁguração: a versão PRO
projeta o hardware necessário para responder às exigências termodinâmicas, enquanto
que a versão MASTER simula a aplicação deste hardware já projetado em diferentes
condições, permitindo alterar certas conﬁgurações ou parâmetros.
Tanto na versão PRO como na versão MASTER é permitido extrair um relatório
PEACE (Plant Engineering and Construction Estimator), onde, além dos dados anteri-
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ormente falados, também se tem acesso aos custos dos diferentes componentes, custo de
mão-de-obra e ao número de horas de trabalho necessárias para a central em questão.
Na versão utilizada os custos de mão-de-obra e de matéria prima foram mantidos desde
a versão 23, de Fevereiro de 2013, mas os custos dos equipamentos especializados foram
revistos, com uma redução do preço estimado na maioria dos casos. Apesar destas redu-
ções, é provável que as estimativas apresentadas no software sejam vistas por cima, com
uma margem de segurança entre os 5% e os 10%, na primavera de 2014.
Com o software GT PRO é criada a conﬁguração de uma central elétrica de turbina
a gás e/ou de ciclo combinado permitindo ao utilizador a deﬁnição de mais de 1600 cam-
pos. Tal como no software Steam PRO, todo o dimensionamento é baseado nos requisitos
termodinâmicos com algumas conﬁgurações pontuais, gerando balanços termodinâmicos,
esquemas de ﬂuxos e o dimensionamento dos principais equipamentos. Depois de conse-
guido o projeto dimensionado no GT PRO, é aconselhado que seja importado e simulado
no GT MASTER sobre diferentes condições atmosféricas ou de carga, para avaliar a
central de uma maneira mais acertada. Tal como no Steam MASTER, no GT MASTER
os parâmetros que se podem deﬁnir dizem respeito à conﬁguração dos equipamentos e
do sistema de controlo, para serem processados sob as leis da termodinâmica em dife-
rentes condições. De modo a facilitar a inserção de dados, o programa automaticamente
importa os resultados do dimensionamento feito no GT PRO, permitindo ao utilizador
trabalhar sem qualquer alteração, ou com as alterações que entender para obter resulta-
dos mais próximos dos reais.
No GT PRO/MASTER também é possível obter um relatório PEACE, sendo que é
importante realçar que é um relatório de custos estimados, instantâneo e automático. Os
custos apresentados neste relatório servem apenas de guia e não devem ser sobrepostos
aos orçamentos apresentados por quem tem as ferramentas mais corretas e apropriadas,
assim como a experiência a que este tipo de trabalho exige.
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A modelação no GT PRO/MASTER é fácil de usar e de uma maneira bastante rápida
conseguem-se obter resultados muito próximos dos reais, com um erro à escala do quilo-
watt ou das dezenas de quilo-watt. Para resultados ﬁnais exatos o nível de detalhe a que
software nos dá acesso é enorme, sendo que se pode responder a mais de mil e quinhentos
parâmetros.
Pela facilidade de acesso à documentação técnica da central e por ser uma central em
que a empresa sente benefícios em aplicar equipamento de arrefecimento do ar à entrada,
o estudo foi feito sobre a Central Termoelétrica do Ribatejo.
6.1 Caracterização da Central Termoelétrica do Ribatejo
A Central do Ribatejo é uma central de ciclo combinado constituída por 3 unidades,
contando com uma produção unitária nominal de 392 MWe, em condições ambientais
ISO e com a queima de gás natural [33; 34]. Também é dito que o rendimento da central
é superior a 57.5% (referido pelo poder caloríﬁco inferior do gás natural), e que cada
grupo é constituído por:
 1 Turbina a gás, para queima exclusiva de gás natural (TG);
 1 Caldeira recuperadora de calor (HRSG);
 1 Turbina a vapor, com reaquecimento e três corpos de expansão de baixa, média
e alta pressão (TV);
 1 Alternador de veio único, montado entre ambas as turbinas;
 1 Transformador principal, elevador da tensão de geração (20 kV ) para a tensão
da RNT (220 kV no Grupo 1 e 400 kV nos Grupos 2 e 3).
De destacar também as instalações comuns aos 3 grupos:
 Estação de desmineralização de água;
 Uma caldeira auxiliar a gás natural para auxiliar na produção de vapor no arranque;
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 Um gerador de emergência com motor diesel, para alimentação elétrica em caso de
falha na alimentação pela RNT.
Há ainda duas torres de arrefecimento com ventilação forçada de ar e 60 metros de
altura, para o Grupo 1 e 2 e outra para o Grupo 3. As torres de arrefecimento servem
para o arrefecimento da água circulante no ciclo de vapor, através da circulação de água
num circuito fechado.
De acordo com as referências bibliográﬁcas [35] e [36], a Central Termoelétrica do
Ribatejo (CRJ) situa-se na Vala do Carregado, na freguesia do Carregado, concelho de
Alenquer, no distrito de Lisboa. Em termos de clima é uma região com uma temperatura
média anual de 15,4  (clima temperado), com uma variação anual da temperatura do
ar de 11,5 e com uma humidade relativa média anual às 9 horas de 80% e às 18 horas de
70%. É também moderadamente chuvoso, com 594, 4mm de precipitação média anual.
Quanto à pressão atmosférica, o valor médio anual é de 1, 0132bar.
6.1.1 Principais Componentes da Central
Turbina a Gás  TG
A turbina a gás é da marca Siemens, modelo V94.3A(2), uma turbina do tipo industrial,
de ﬂuxo axial, com uma velocidade de rotação de 3000 rpm, com um consumo de 18m3/s
de gás natural e uma potência nominal de 265 MW . O sistema de admissão de ar provoca
uma perda de pressão de 10 milibar e é constituído por:
1. grelhas de comporta de abertura regulável (para evitar a entrada de água e de
corpos estranhos);
2. Filtros de ar;
3. Silenciador (para reduzir as emissões de ruído a um nível aceitável).
O compressor é caracterizado pela relação de pressão de 17:1, e é de realçar, que
além de toda a compressão do ar admitido, são feitas tiragens de ar para o arrefecimento
interno dos primeiros andares das pás da turbina.
A câmara de combustão é constituída por 24 queimadores híbridos (DLN - Dry Low
NOx), para a reduzida emissão de NOx.
Na turbina, os gases quentes entram a temperaturas na ordem dos 1200 e saem
perto dos 590, com um caudal mássico perto dos 655kg/s, sendo encaminhados para
a caldeira recuperadora de calor (HRSG - Heat Recovery Steam Generator) através de
uma conduta horizontal. Esta conduta é equipada com um silenciador, para reduzir as
emissões de ruído dos gases da turbina à saída.
O gás natural utilizado tem a composição apresentada na tabela 7.8 e é estimado
que os três grupos, para uma produção anual de 7000 GWh, consumam cerca de 1, 2 ·
109Nm3/ano. É um gás com um poder caloríﬁco superior (PCS) de 49 976, 2 kJ/kg e
um poder caloríﬁco inferior (PCI) de 45 109, 5 kJ/kg. O seu peso molecular é de 18, 79,
tem uma densidade de 0, 8404 kg/Nm3 e densidade relativa de 0, 6500.
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Tabela 6.1: Composição do gás natural queimado na CRJ
Composição % volume
Metano (CH4) 83,700%
Etano (C2H6) 7,600%
Propano (C3H8) 1,920%
i-Butano (iC4H10) 0,300%
n-Butano (nC4H10) 0,400%
i-Pentano (iC5H12) 0,080%
n-Pentano (nC5H12) 0,090%
n-Hexano (C6H14) 0,080%
Azoto (N2) 5,400%
Dioxido de Carbono (CO2) 0,230%
Hélio (He) 0,200%
Total 100,000%
Caldeira Recuperadora de Calor  HRSG
A caldeira é uma caldeira de circulação natural sem queima adicional de combustível, em
que todo o calor proveniente dos gases de escape é unicamente transmitido por convecção
e radiação entre os gases quentes e a água/vapor que circula nos tubos da caldeira. Por
ser uma caldeira horizontal, os gases deslocam-se na horizontal e atravessam os tubos
dispostos na vertical.
Nesta caldeira são produzidos 3 níveis de vapor sobreaquecido e há o reaquecimento
do vapor expandido da turbina de alta pressão. Os estágios de vapor de alta pressão (AP)
e de pressão média/reaquecimento (IP/RH) consistem num economizador, evaporador,
barrilete e sobreaquecedor. O sistema de baixa pressão (BP) é constituído por evapora-
dor, barrilete e sobreaquecedor. O pré-aquecedor de condensado aquece o condensado a
uma temperatura próxima da temperatura de ebulição do sistema de BP, e deste modo
a água segue diretamente do pré-aquecedor para o barrilete de BP.
O vapor de AP, que é expandido na turbina de alta pressão, é reconduzido à HRSG,
através do circuito de reaquecimento frio e é misturado com o vapor de IP sobreaquecido.
Esta mistura é sujeita a novo sobreaquecimento no reaquecedor e é direcionado à secção
de pressão intermédia da turbina a vapor.
O vapor de BP gerado dirige-se à ligação da saída de média pressão para a secção de
baixa pressão da TV, onde é expandido até ao vácuo parcial de 0,057 bar.
Por último, as tubagens de vapor de AP e de IP/RH dispõe de atemperadores de
pulverização no último estágio, para controlo da temperatura do vapor à entrada da TV.
Turbina a Vapor  TV
A turbina a vapor é de condensação de dupla carcaça da Siemens, com a secção de AP do
tipo H3025, com controlo de restrição de ﬂuxo e com a secção de IP/RH e BP do tipo
E302521x12,5. A turbina está projetada para temperaturas máximas à entrada de
567 (AP) e 550 (IP/RH) e é acionada pela passagem do vapor a alta, média e baixa
pressão. As secções de AP e IP da turbina são operadas em modo de pressão deslizante,
de 100% a 70% da saída da TV e em modo de pressão ﬁxa, para cargas inferiores. A
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secção de BP é operada em modo de pressão ﬁxa para a totalidade do intervalo de carga.
A sua potência nominal é de 135 MW .
Circuito de Água de Refrigeração  CAR
O Circuito de Água de Refrigeração (CAR) tem a função de fornecer um caudal de água
suﬁciente para refrigerar o condensador da turbina a vapor e do circuito auxiliar de re-
frigeração.
A água de arrefecimento proveniente da bacia da Torre de Refrigeração (TR) é bom-
beada através de condutas até ao condensador, onde o calor cedido pela condensação do
vapor é transferido para a água em circulação nos tubos do condensador. A água de refri-
geração retorna à TR, onde é arrefecida devido ao contacto com o ar e é recolhida numa
bacia, ﬁcando disponível para ser bombeada novamente para o condensador e concluindo
o circuito como fechado. Para garantir a circulação da água de arrefecimento há duas
bombas de água, que funcionam a 50% da sua potência nominal cada. O movimento
do ar é natural ou é criado por meio de ventiladores, que promovem a circulação do ar
através da torre.
Apesar de tudo, há consumos de água que resultam das perdas por evaporação, das
perdas por arrasto e da purga. Para compensar estas perdas é adicionada água na bacia
da torre com um caudal de cerca de 0, 3 a 0, 4m3/s, que é captada do rio Tejo. A água
da purga é encaminha até ao rio, por meio de uma conduta submersa com um caudal
próximo dos 0, 16m3/s.
Alternador
O alternador, de eixo horizontal, comum à turbina a gás e à turbina a vapor, é arrefecido
por hidrogénio. O alternador possui uma potência ativa nominal de aproximadamente
390 MW , com frequência de 50 Hz, sendo a sua tensão nominal de 18 a 24 kV ± 5%. O
seu fator de potência nominal é de 0,9.
O alternador funciona como motor síncrono, quando a turbina a gás é colocada em
serviço. Quando o grupo está prestes a atingir a velocidade de sincronismo o alternador
passa a ser acionado pela turbina a gás e assim que a velocidade de sincronismo é atingida,
estabelece-se o paralelo com a rede.
6.1.2 Resumo da Central
De um modo resumido pretende-se que toda a informação disponibilizada na secção
anterior seja apresentada pela tabela 6.2 e ﬁgura 6.1 nas condições base de funcionamento
(15,4 e 100% de carga):
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Tabela 6.2: Resumo das características da Central Termoelétrica do Ribatejo
RESUMO DO PROJETO DA CENTRAL
Dados Locais
Localização Vala do Carregado
Temperatura ambiente 15,4
Humidade relativa às 9 horas 80%
Humidade relativa às 18 horas 70%
Pressão atmosférica 1,0132 [bar]
Dados Operacionais
Temperatura ambiente ideal 15,4
Humidade relativa ideal 75%
Pressão atmosférica ideal 1,0132 [bar]
N.º de grupos 3
Potência instalada por grupo ≈392 [MWe]
Turbina a gás
Potência nominal 265 [MW]
Tipo de combustível Gás Natural
PCI @15  45 109,5 [kJ/kg]
Modelo da turbina Siemens V94.3A(2)
HRSG
Disposição Horizontal
Sistema de evaporação Circ. natural
AP IP RH BP
Pressão à saída [bar] 131 31,8 30,5 3,7
Pressão no barrilete [bar] 135,1 32,9 4,2
Pressão à entrada do RH [bar] 31,8
Temperatura à saída[] 567 332 550 237
Pinch Point [] 11 9 10
Approach Point [] 2 2 2
Turbina a vapor
Potência nominal 135 [MW]
Pressão deslizante Sim em AP e IP
Sist. de arrefecimento Torre de refrigeração
do condensador com ventiladores
Dados dos gases de escape nas condições base
Caudal mássico 655,8 [kg/s]
Temperatura 539,9 
Entalpia 656,2 [kJ/kg]
Composição dos gases
de escape
O2 14,135%
N2 73,386%
Ar 1,224%
SO2 5,959%
H2O 5,294%
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Figura 6.1: Esquema térmico da CRJ nas condições base de funcionamento.
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6.2 Modelação da Central nas Condições Base no GT PRO
A modelação foi efetuada de raiz da central com base na tabela 6.2 e na ﬁgura 6.1, com
o objetivo de obter uma conﬁguração semelhante com um pequeno erro de tolerância.
Como este software não é europeu, convém ajustar todas as unidades, para as unida-
des SI com , kg/s e bar, no menu de opções antes de se iniciar a modelação.
A modelação implica que sejam fornecidos um conjunto de dados, nomeadamente os
que se referem à:
6.2.1 New Session  Ecrã inicial
Ao iniciar o software GT PRO é-nos apresentado um conjunto de hipóteses para deﬁnir
a conﬁguração da central. Tal como é apresentado na ﬁgura 6.2, seleciona-se a central
com uma produção superior a 200 MW , constituída por turbina a gás, caldeira e reaque-
cimento do vapor proveniente da turbina a vapor. Na parte inferior do ecrã, escolhe-se a
metodologia a aplicar na modelação, sendo preferível respeitar as condições termodinâ-
micas, que vão sendo inseridas ao longo da modelação.
Neste caso, o combustível a usar foi logo deﬁnido neste primeiro passo. Como o soft-
ware não permite deﬁnir a percentagem de hélio no combustível de 0,200%, tal como
apresentado na tabela 7.8, esta percentagem foi distribuída pelos restantes elementos
constituintes, procurando o poder caloríﬁco e o peso molecular mais próximo do real,
perfazendo a percentagem de 100%. Desta forma, o combustível deﬁnido é apresentado
na ﬁgura 6.3 e conta com um poder caloríﬁco inferior a 15 igual a 45 112kJ/kg e um
peso molecular de 18,86.
Figura 6.2: Ecrã inicial disponibilizado pelo software, para iniciar a modelação
6.2.2 Start Design  Considerações Iniciais
Neste separador apenas se seleciona o número de estágios de pressão pretendidos na
HRSG, as ligações do evaporador do estágio de baixa pressão e o tipo de ciclo de média
pressão (ﬁgura 6.4).
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Figura 6.3: Deﬁnição do combustível a utilizar na modelação
Figura 6.4: Separador de Start Design
6.2.3 Plant Criteria  Deﬁnições da Central
Este separador é constituído por diferentes secções, como se pode ver na ﬁgura 6.5. É
importante dizer, que ao londo de toda a modelação, todas as secções de cor verde (Re-
gional Costs, Site Characteristics e Buildings, neste caso) apenas têm importância no
relatório de custos (no relatório PEACE) e não provocam qualquer alteração à modela-
ção da central.
Site  Localização
Esta secção é apresentada na ﬁgura 6.5 e é a secção onde se deﬁnem as condições de
operação da central, como a temperatura, a humidade relativa e a pressão atmosférica.
Também se deﬁne a frequência de 50Hz e o tipo de arrefecimento do sistema, discrimi-
nando que é através de uma torre de arrefecimento com ventilação forçada. Em relação
à água de compensação também foi deﬁnida a sua temperatura de 15, assim como a
temperatura da água antes de entrar no condensador e depois de sair do condensador.
Nos restantes campos o software deﬁne-os automaticamente e já se pode passar à
secção Calculation Options.
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Figura 6.5: Deﬁnições do local da central e do sistema de arrefecimento
Calculations Options  Método de cálculo
Nesta secção pode-se permitir que o software relaxe um pouco os limites impostos pelas
variáveis deﬁnidas na turbina a gás e na caldeira, mas esta opção não foi selecionada.
Com isto é pretendido obter os resultados o mais próximo possível dos introduzidos.
Main Steam Piping Losses & Miscellaneous Assumptions  Perdas na Tu-
bagem do Vapor e Outros Pressupostos
A perda de pressão nos tubos, que é necessária introduzir no software, é medida em
percentagem entre a diferença de pressão e a pressão ﬁnal. É calculada segundo a equação
6.1.
Perda =
P1 − P2
P2
(6.1)
De acordo com a ﬁgura 6.6, os campos 1. 3. 5. e 6. são respetivos à perda de pressão
entre a caldeira e a turbina a vapor e os restantes campos são respetivos à perda de
pressão na tubagem depois da turbina a vapor. Desta forma, segundo o esquema termo-
dinâmico e a ajuda do software, a perda de pressão à saída da turbina AP é igual à perda
de pressão na tubagem do vapor que será reaquecido (ponto 2. é igual ao ponto 4.) e a
perda de pressão na tubagem de vapor RH antes da turbina é igual à perda de pressão
do vapor de pressão IP antes da turbina (ponto 3. é igual ao ponto 5.). As perdas de
entalpia não são consideradas, porque segundo o esquema termodinâmico a entalpia não
varia na tubagem.
Da secção Miscellaneous Assumptions todas as hipóteses foram deixadas como pré-
deﬁnidas, uma vez que foi selecionada a opção para ser o software a ﬁcar encarregue de
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todos os serviços auxiliares necessários, como por exemplo a iluminação e a climatização
da central.
Figura 6.6: Secção da perda de pressão na tubagem
Regional Costs  Custos da Região
Ao entrar nesta secção (ﬁgura 6.7) dispõe-se de uma vasta lista de países e de estados
americanos do lado esquerdo, para se escolher aquele que melhor representa o local do
projeto a nível económico. Infelizmente Portugal não se encontra nesta lista e dos países
disponíveis, Espanha é o país que mais se aproxima a nível de custos. O software faz
uma comparação na base de dados entre os custos do equipamento especializado e não
só, entre o custo de mão de obra e um fator de comodidade entre o país selecionado e os
valores pré-deﬁnidos. No ﬁnal permite escolher a moeda em que desejamos o orçamento
e pede a taxa de conversão para 1 USD.
Figura 6.7: Secção de Regional Costs
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Site Characteristics  Características do Local
Nesta secção as características do local que sejam deﬁnidas, apenas têm inﬂuência no
orçamento criado pela extensão PEACE. Aqui pode-se deﬁnir o tipo de clima, como
nórdico, temperado ou tropical. Deﬁne-se o tipo de solo, como rochoso, arenoso ou in-
termédio e deﬁne-se também se é necessário contabilizar com uma estação de tratamento
de águas.
Nesta modelação foi considerada uma estação de tratamento de águas, para o tra-
tamento de águas turvas com moderada dissolução de sólidos. As restantes deﬁnições
foram deixadas como pré-deﬁnidas por se adequarem à situação e estão apresentadas na
ﬁgura 6.8.
Na secção Buildings, Notes e Change Cycle Type apenas se deﬁne como automático
ou manual a área administrativa, da sala de controlo e a área dos armazéns e podem-se
escrever algumas notas pontuais.
Figura 6.8: Secção das características locais
6.2.4 GT Selection  Seleção da Turbina a Gás
Ao chegar a este separador é aconselhado pedir ao software para disponibilizar toda a
base de dados de turbinas a gás, ﬁltrar a base de dados através de uma gama de potên-
cia desejada e incluir outros nomes que a turbina possa ter, para ajudar a encontrar a
turbina que se pretende. É também neste separador que se deﬁne o número de turbinas
e a conﬁguração por veio único ou não. A informação disponibilizada pelo software pode
ser consultada na ﬁgura 6.9, onde está selecionada a TG da CRJ com a conﬁguração de
veio único. Foi selecionada a turbina com o ID 187 por ser a única com uma relação de
pressão de 17, 0 e uma potência gerada perto de 265 MW .
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Figura 6.9: Secção GT Selection
6.2.5 GT Inputs  Critérios da Turbina a Gás
Este é um separador constituído por 8 secções, das quais apenas há alterações na pri-
meira, na Model Adjustments e na Equipment Options. A secção de Inlet Heating &
Cooling é destinada à instalação de sistemas de arrefecimento do ar à entrada e como na
CRJ não há nenhum destes sistemas instalados, os dados desta secção não são levados
em linha de conta. Na secção de Controls, Margins & Genset Losses pode deﬁnir-se
18 parâmetros em torno do controlo da turbina e das perdas do gerador. Por exemplo,
4 destes parâmetros, que ajustam o comportamento da turbina artiﬁcialmente, podem
diminuir a conﬁança apresentada nos esquemas termodinâmicos apresentados no ﬁnal.
Uma vez que na secção Model Adjustments se conseguem fazer os ajustes necessários de
modo automático, toda a secção de Controls, Margins & Genset Losses (ﬁgura 6.10) é
deixada como pré-deﬁnida. Relativamente à secção de Fuel Heating & GT Cooling, Bleed
& Injections e de Auxiliaries & Miscellaneous não é feita qualquer alteração, respeitando
sempre a conﬁguração original da Siemens, que foi implementada na CRJ.
Figura 6.10: Secção de Controls, Margins & Genset Losses deixada como pré-deﬁnida
Dissertação de Mestrado Integrado em Engenharia Mecânica
6.Modelação Numérica 69
Gas Turbine Main Inputs  Principais Critérios da TG
Esta secção (ﬁgura 6.11) serve para deﬁnir o combustível usado, as perdas de pressão no
ﬁltro e na saída dos gases de escape e se a TG conta com um compressor de combustível.
Também se podem incluir sistemas de arrefecimento a vapor e a água na câmara de com-
bustão, mas como não é o caso, deixa-se estas opções em branco. Como o combustível
foi deﬁnido no início e não há qualquer compressor de combustível na CRJ, falta apenas
deﬁnir as perdas de pressão de 10 milibar na admissão do compressor e de 5 milibar na
saída dos gases de escapes (valor deﬁnido por pré-deﬁnição).
De acordo com um dos tutoriais que o software traz, depois destes parâmetros estarem
deﬁnidos é conveniente correr a primeira simulação, para garantir que os gases à entrada
da HRSG estão de acordo com o esperado. Caso isso não aconteça, é aconselhado ir à
secção Model Adjustments e indicar os valores desejados, para o software encontrar os
ajustes necessários. Por esta razão, a próxima secção é a Model Adjustments.
Figura 6.11: Principais deﬁnições da turbina a gás
Model Adjustments  Ajuste das Características
Nesta secção seleciona-se a opção Automatically ﬁnd model adjustments to match your
data, no canto superior direito e indica-se ao software que se pretende um caudal mássico
dos gases de escape de 649, 4 kg/s a uma temperatura de 592,6 tal como é apresentado
no esquema termodinâmico. O software também pede para indicarmos a potência bruta
gerada pela turbina, mas não é obrigatório. É apenas obrigatório que sejam especiﬁcados
2 dos 3 campos. De modo a permitir uma maior ﬂexibilidade ao software, o campo da
potência bruta foi deixado em branco. Os resultados do software indicam a necessidade
de aumentar 0,981% no caudal da admissão de ar do compressor e aumentar a tempera-
tura à entrada da turbina (TIT - Turbine Inlet Temperature) em 3,6.
Apesar de ser uma secção que apenas inﬂuência o orçamento e não altera nada no
desempenho da central, há algumas alterações a ter em conta na secção Equipment Op-
tions.
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Equipment Options  Extras do Equipamento
Apesar não ter qualquer importância a nível operacional e apenas de orçamento, aqui
pode-se deﬁnir o sistema de arrefecimento do alternador, o número de compressores de
combustível que estão instalados e se a central trabalha com um ou dois tipos de combus-
tível. Nesta modelação a central trabalha apenas com gás natural (1 tipo de combustível),
não tem instalado qualquer compressor de combustível, por isso todas as opções relaci-
onadas com o compressor de combustível ﬁcam sem efeito, e o gerador é arrefecido a
hidrogénio. Toda esta secção é apresentada na ﬁgura 6.12.
Caso se opte por não especiﬁcar estes detalhes poder-se-ia ter passado automatica-
mente ao separador ST-HRSG.
Figura 6.12: Secção Equipment Options
6.2.6 ST-HRSG  Turbina a Vapor e Caldeira
Este separador é apenas constituído pela secção apresentada na ﬁgura 6.13. É um se-
parador importante, onde se deve começar por selecionar se as pressões e temperaturas
da turbina a vapor são deﬁnidas pelo utilizador (como é o caso) ou se o software pode
deﬁni-las automaticamente. Imediatamente a seguir deve-se selecionar se a geração de
vapor é inﬂuenciada pelo caudal mássico de vapor ou pelo pinch point da caldeira. Uma
vez que o esquema termodinâmico nos fornece os dados do caudal mássico de vapor em
todos os pontos necessários, é escolhida a opção de o vapor produzido ser inﬂuenciado
pelo caudal mássico de vapor, como está destacado na ﬁgura 6.13. A pressão no desgasiﬁ-
cador foi colocada a 4, 05bar, mas mais à frente, no separador Water Circuits é corrigido
para 3, 999bar, automaticamente.
6.2.7 HRSG Inputs  Critérios da Caldeira
É um separador importante, para se deﬁnir vários parâmetros na caldeira e na sua consti-
tuição. É composto por 6 secções, onde apenas há alterações necessárias em 2 deles, para
esta modelação. A secção Hardware Design, Radiant Boiler, Miscellaneous e Equipment
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Figura 6.13: Secção de ST-HRSG totalmente preenchida
Options não sofreram qualquer alteração, para permitir alguma liberdade ao software,
assim como por não haver uma caldeira irradiante na central. A secção de Hardware
Design tem interesse para se modelar uma central ao mais ínﬁmo detalhe, pois permite
dimensionar os componentes da caldeira um a um. Este dimensionamento passa pelo di-
mensionamento dos tubos através do diâmetro interno e a sua espessura, pela espessura
das alhetas, passo, comprimento e até o número de alhetas por metro. De modo a agilizar
a simulação da central e por se conseguir resultados próximos dos da CRJ, permitiu-se
todo o projeto do hardware da HRSG em modo automático.
Na secção Miscellaneous há diversos campos ligados à adição de vapor no barrilete,
proveniente de uma fonte externa, assim como permitir o uso da secção de reaquecimento
da caldeira para aquecer o vapor de outras instalações, entre outras opções. Uma vez que
estas opções não são consideradas, toda a secção acaba por não ter importância na mo-
delação da CRJ. O mesmo se passa na secção Equipment Options, onde se poderia deﬁnir
a localização dos queimadores adicionais, o método de dimensionamento dos barriletes
e a existência de caldeiras auxiliares. A acrescentar é o facto de todas estas deﬁnições
apenas terem impacto ao nível do orçamento ﬁnal.
HRSG Main Inputs  Principais Critérios da Caldeira
Aqui deﬁne-se o tipo de caldeira (horizontal ou vertical), o pinch point e o approach
point para os quais os diferentes níveis de pressão da caldeira têm de ser dimensionados.
Também se deﬁne se a caldeira conta com queima adicional de combustível ou não (o
que é o caso), como se pode ver na ﬁgura 6.14.
Thermodynamic Assumptions  Pressupostos Termodinâmicos
Para o preenchimento desta secção é preciso ir à tabela 6.2 e calcular as perdas de pressão
nos diferentes estágios. Para que não haja dúvidas, o software indica sempre a fórmula
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Figura 6.14: HRSG Main Inputs
de cálculo no canto inferior direito. No caso de sobreaquecimento, o cálculo é sempre
feito pela diferença entre a pressão do vapor à saída do barrilete e à saída do estágio
de sobreaquecimento, a dividir pela pressão à saída do estágio de sobreaquecimento. No
caso da queda de pressão no economizador, o valor deixado foi o valor padrão (3%), por
não ter a informação necessária para o cálculo.
Outro ponto importante a alterar nesta secção é o ponto 7., onde se indica a queda
de temperatura dos gases de escape entre a TG e a entrada na HRSG. Nesta simulação o
valor indicado é de 0 tal como é apresentado no esquema termodinâmico (ﬁgura 6.1).
Todos os restantes campos foram deixados como pré-deﬁnidos, com os valores apresen-
tados na ﬁgura 6.15.
Figura 6.15: Secção Thermodynamic Design Assumptions relativas à HRSG.
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6.2.8 Water Circuits  Circuitos de Água
Neste separador é indicado ao software todas as fontes e todos os trajetos da água da
HRSG. Também se podem deﬁnir as bombas de circulação de água, assim como o sistema
de fornecimento de água.
De todo este separador apenas foram feitas alterações na secção Water Circuits Main
Inputs e na secção Process Hot Water. Na secção das bombas de circulação foi tudo dei-
xado como pré-deﬁnido, permitindo ao software dimensionar o sistema de bombeamento.
Na secção Stack Water Heater é indicado que não há nenhum sistema de aquecimento
na chaminé e portanto a secção ﬁca sem importância. O mesmo se passa na secção FWH
& DHC Hardware (Feedwater Heater & District Heating Condenser Hardware) onde é
tudo deixado como pré-deﬁnido, porque são deﬁnidos parâmetros como o comprimento
dos tubos de alimentação, a sua espessura e condutividade térmica no caso de haver
algum pré-aquecimento da água, no sistema de alimentação.
Water Circuits Main Inputs  Principais Critérios dos Circuitos de Água
Na secção de Water Circuits Main Inputs deﬁne-se a conﬁguração da bomba de alimen-
tação como integral para os estágios de média e alta pressão. Deﬁne-se o desgasiﬁcador
como a fonte de água do ciclo de alta e de média pressão, assim como se deﬁne que toda
água desagua no condensador. Por último deﬁne-se a temperatura de saída do econo-
mizador de 143,6, pelo esquema termodinâmico, ﬁcando automaticamente deﬁnida a
pressão e temperatura do desgasiﬁcador. Também é preciso ter atenção e indicar ao soft-
ware que não há qualquer aquecedor da água de alimentação. De maneira a se perceber
melhor todos estes pontos, a ﬁgura 6.16 apresenta estas alterações.
Figura 6.16: Water Circuits Main Inputs
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Process Hot Water  Economizador da Caldeira
É necessário vir a esta secção, mas não é importante. É necessário apenas para deﬁnir
a pressão da água à saída do economizador de 21, 95bar. Todos os restantes campos
dizem respeito à adição de água antes do economizador, no desgasiﬁcador e na purga
para arrefecimento da TG.
6.2.9 HRSG Layout  Disposição dos Permutadores na Caldeira
No separador HRSG Layout deﬁne-se a localização dos diferentes estágios dos 3 ciclos
de pressão e a temperatura que se espera que a água/vapor atinja. Pode-se dispor os
diferentes estágios ao longo de 17 campos, havendo no máximo 3 processos em simultâ-
neo. Na ﬁgura 6.17 também se pode ver linhas a cheio e linhas a tracejado nos diferentes
estágios, querendo dizer que caso a linha esteja a cheio o estágio é contabilizado, caso
esteja a tracejado o estágio não está ativo.
No caso da CRJ o estágio do economizador de AP e de IP acontecem em simultâneo
com o estágio de sobreaquecimento de BP, tal como o estágio de sobreaquecimento de
IP ocorre em simultâneo com o segundo estágio do economizador de AP. De seguida só
os estágios de sobreaquecimento de AP ocorrem em simultâneo com os dois estágios de
reaquecimento do vapor de IP.
Figura 6.17: Disposição e conﬁguração dos estágios da HRSG
6.2.10 Cooling System  Sistema de Arrefecimento
Uma vez que esta modelação é baseada no diagrama termodinâmico representado na
ﬁgura 6.1 e na tabela 6.2, o separador do sistema de arrefecimento tem muito poucas
alterações, sendo tudo deixado pré-deﬁnido e permitindo ao software todo o dimensio-
namento automático. Desta forma, os únicos parâmetros de entrada dados ao software
foi a pressão do vapor subarrefecido à entrada do condensador (0, 0569bar), as condições
do ar admitido na torre de arrefecimento, que são as mesmas das condições atmosféricas
Dissertação de Mestrado Integrado em Engenharia Mecânica
6.Modelação Numérica 75
indicadas no início da modelação e indicar que é usada água doce e não água salgada
no sistema de arrefecimento do condensador. Concluídas estas três alterações, segue-se
para o separador ST Inputs.
6.2.11 ST Inputs  Critérios da Turbina a Vapor
No separador ST Inputs é importante ter especial atenção à conﬁguração da TV e ao
regime em que trabalha (deslizante 1 ou não). Por isso mesmo, neste separador e de
acordo com o esquema termodinâmico (ﬁg. 6.1) a TV é constituída uma turbina de
alta pressão e uma turbina dedicada à média e baixa pressão. Este parâmetro pode ser
imediatamente selecionado na secção inicial deste separador, ST Main Inputs. De seguida
passa-se imediatamente para a secção de Group Design, para se deﬁnir a eﬁciência de
cada ciclo da TV.
Devido à falta de informação em tempo útil, todas as considerações termodinâmicas,
as deﬁnições ligadas às perdas e as deﬁnições do gerador tiveram de ser deixadas pré-
deﬁnidas. Contudo, os resultados ﬁnais mantêm-se próximos dos reais o suﬁciente, para
manter esta análise válida.
Group Design  Projeto da Turbina a Vapor
Ao entrar nesta secção é preciso selecionar o estágio da turbina e o modo como se quer
deﬁnir a eﬁciência. Uma vez que a CRJ trabalha a 100% de carga e a TV opera em
pressão deslizante de 100% a 70% nos estágios de AP e IP e a secção de BP opera
em modo de pressão ﬁxa para a totalidade do intervalo de carga, os 3 estágios foram
considerados como pressão deslizante à entrada e deﬁne-se a eﬁciência de acordo com a
entalpia de saída (as condições de entrada de cada estágio foram deﬁnidas no separador
6.2.6). O estágio de IP deﬁne automaticamente a entalpia, porque de acordo com o
esquema termodinâmico não se tem acesso aos dados à saída da turbina IP e, uma vez
que foram dados os parâmetros de entrada de IP e de BP e de toda a conﬁguração de
passagem de IP em conjunto com o vapor sobre-aquecido de BP, pode-se deixar o soft-
ware encarregue desta parte. A ﬁgura 6.18 apresenta a deﬁnição da eﬁciência no software.
A partir daqui os restantes separadores foram todos deixados como pré-deﬁnidos
incluindo o separador Economics. Assim foi, porque ao nível ambiental (Separador En-
vironment) o software apenas traduz os parâmetros de entrada dados pelo utilizador e
reporta-os mais tarde na tabela de emissões. O separador Other PEACE e Economics
apenas afetam os resultados económicos e como aqui se está a projetar a central à procura
de resultados operacionais semelhantes aos reais, estes separadores não contribuem para
isso. Os dois últimos separadores apenas dizem respeito a centrais com gasiﬁcação do
combustível ou dessalinização da água do mar, o que não é aplicável aqui. O software é
então utilizado para projetar a central, gravar o ﬁcheiro e importar para o GT MASTER,
para avaliar o comportamento da central nas diferentes condições climatéricas e ﬁnalizar
toda a simulação económica.
1Regime de pressão deslizante - a pressão de vapor é função do caudal mássico, onde as válvulas do
controlo de pressão se mantêm aberta por um intervalo de carga maior [37]
Dissertação de Mestrado Integrado em Engenharia Mecânica
76 6.Modelação Numérica
Figura 6.18: Group Design da TV
6.3 Simulação Inicial no GT MASTER
Para concluir a modelação da CRJ no software, é conveniente importar o ﬁcheiro criado
no GT PRO e realizar a simulação no módulo GT MASTER. Desta forma, o GT MAS-
TER simula o funicionamento de toda a central projetada anteriormente nas condições
desejadas. Como cenário base das simulações, são tomadas as condições climatéricas de
15,4, de 75% de humidade relativa e de 1, 0132bar de pressão atmosférica. Não é feito
qualquer reajuste ao hardware projetado, por ser informação demasiado técnica a que
não houve acesso. De qualquer forma, os resultados obtidos no cenário base aproximam-
se muito do esperado e do projetado, tornando estas simulações válidas. A ﬁgura 6.19
apresenta o ecrã inicial do GT MASTER.
Figura 6.19: Ecrã inicial do GT MASTER
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Depois da primeira simulação, é possível correr uma macro com diferentes parâmetros
de entrada e avaliar as respetivas alterações. Os parâmetros de entrada alterados foram
apenas as condições climatéricas de temperatura e humidade, para cada hora de cada dia
do ano, para avaliar o comportamento da central ao longo de um ano. Estes parâmetros
foram recolhidos pela estação meteorológica da CRJ, desde o início de 2010 até ao ﬁnal
de 2014, contando com um total de 1 076 719 dados de humidade relativa e de 639 726
dados de temperatura. No apêndice B apresetam-se os dados tratados em Matlab, de
modo a obter a média aritmética para cada hora do ano. Na ﬁgura 6.20 apresenta-se a
estrutura base da macro, no separador para introduzir os parâmetros de entrada. Estas
macros correm até um total de 750 casos e os parâmetros têm de ser introduzidos um a
um.
Figura 6.20: Introdução de parâmetros na macro
6.4 Validação da Modelação da Central nas Condições Base
De modo a validar a modelação, é importante que depois simulada a central nas con-
dições anteriores no GT PRO, que se importe o ﬁcheiro para o GT MASTER e simule
novamente, para obter os resultados ﬁnais.
O software permite recolher as informações graﬁcamente e sob tabelas dos mais va-
riados sistemas. Os resultados e ﬁguras aqui apresentadas serão apenas um resumo de
todos os dados fornecidos pelo software.
Por estes resultados serem próximos dos valores reais da CRJ, a modelação ﬁca vali-
dada como modelo base para o restante estudo.
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Tabela 6.3: Resumo dos resultados obtidos da simulação base e comparação com a Central
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Figura 6.21: Esquema sumário do modelo base
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Figura 6.22: Esquema termodinâmico do modelo base
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6.5 Modelação com Sistema de Fogger
Um sistema de Fogger projetado para esta central, tal como pedido pela EDP, tem
como objetivo arrefecer o ar à entrada do compressor da turbina a gás, para todas
as horas que se encontrem acima dos 20, de maneira a que o ar não seja arrefecido
muito além dos 15,4. O sistema de Fogger desejado tem uma eﬁciência de 90% e uma
capacidade máxima de dispersão de água de 2, 8kg/s, que signiﬁca perto de 10ton/hora.
Este dimensionamento foi baseado nas condições climatéricas médias do mês de Agosto
às 12 horas (28,4 e 38,9% de HR). Estas condições foram escolhidas, por não serem
as condições extremas de temperatura máxima e humidade relativa mínima, mas por
serem umas condições médias, que permitem que não ocorra sobredimensionamento e
que responda bem às necessidades. Para tal o software dimensionou um sistema de
Fogger com a capacidade nominal de 2, 305kg/s e com sistema de bombagem nominal
de 43, 07 kW , que permite uma capacidade de dispersão de água máxima de 2, 8kg/s
(apresentado na ﬁgura 6.24).
Para modelar este sistema é necessário modelar a central no GT PRO de maneira a
que não seja alterada a conﬁguração do hardware anteriormente modelada. Para tal é
selecionada a opção de incluir um sistema underspray, para que o ar não entre saturado
e não venha a causar danos de corrosão mais tarde. É apenas indicado que o sistema tem
uma eﬁcácia de 0% e uma queda de pressão de 0 milibar, tal como apresentado na ﬁgura
6.23. De seguida o software simula o funcionamento da central e importa-se o ﬁcheiro no
GT MASTER para deﬁnir em que condições é que se pretende que o sistema trabalhe,
tal como é apresentado na ﬁgura 6.24.
Figura 6.23: Adição do sistema Fogger no GT PRO
Como o GT MASTER adapta o sistema de Fogger para garantir uma eﬁcácia de 90%,
o caudal mássico de água injetada pelo sistema de Fogger varia. Em certos casos, em que
é necessário um caudal mássico de água superior a 2,8 kg/s, o software substitui o sistema
de bombagem, para suprir as necessidades de caudal e apresenta um aviso desta situação.
Por esta razão, teve de se correr a mesma macro em dois modelos do GT MASTER, para
depois se poder cruzar os dados. Um dos modelos já foi aqui enunciado e o outro modelo
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Figura 6.24: Condições do sistema de Fogger no GT MASTER
é um modelo em que a capacidade do sistema de Fogger é ﬁxa a 2,8 kg/s, permitindo que
a eﬁcácia do sistema varie (ﬁgura 6.25).
No ﬁnal, os casos em que o software avisou da alteração do sistema de bombagem,
por precisar de uma capacidade de dispersão superior a 2,8 kg/s, foram substituídos
pelos mesmos casos simulados com capacidade de dispersão ﬁxa. Assim compila-se as
informações do comportamento da central com este sistema de Fogger a atuar no ano
todo, para mais tarde comparar com o comportamento da central sem o sistema de
Fogger.
Figura 6.25: Sistema de Fogger com capacidade ﬁxa de 2,8 kg/s
Por último, o fator de correção aplicado à queda de pressão do ar com o sistema de
Fogger foi majorado propositadamente. De acordo com a referência bibliográﬁca [27], a
queda de pressão é muito baixa, é inferior a 0,05 milibar por cada conjunto de aspersores
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de Fogger. Segundo os resultados do GT MASTER, com o fator de correção de 0,05 a
queda de pressão é de 0,12 milibar.
6.6 Simulação do Funcionamento de uma Central com Di-
ferentes Características na Caldeira
6.6.1 Alteração do Pinch Point
A característica que é alterada nesta secção é relativa ao pinch point na caldeira. Se-
gundo a referência bibliográﬁca [19] e [38], é aconselhado o valor do pinch point estar
compreendido entre 8 e 10 e entre 10 e 20, respetivamente. Para se ﬁcar com
uma visão geral das alterações entre os diferentes valores e qual a sua importância ao
nível do desempenho e do dimensionamento físico da central, estuda-se para todo o in-
tervalo de 8 a 20, com um passo de 2 exceto de 16 a 20.
Para tal é deﬁnido apenas que:
 O combustível usado é igual ao combustível deﬁnido na modelação da CRJ e a
temperatura ambiente é de 15 com 60% de humidade relativa;
 A caldeira é constituída por 3 estágios de pressão, com o estágio de IP ligado à
exaustão de AP e a mistura sofre reaquecimento;
 A torre de refrigeração possui ventilação forçada;
 A região mais representativa a nível de custos é Espanha;
 A turbina a gás selecionada é a mesma da modelação anterior e trabalha em eixo
único também;
 Deﬁne-se que toda a água do sistema desagua no condensador;
 A alimentação do estágio de IP e AP é feito através de uma bomba integral e não
de uma bomba individual, para cada um dos estágios;
 A turbina a vapor é deﬁnida com uma conﬁguração semelhante à anterior, com os
módulos de AP + IP/BP e com os 3 estágios em modo de pressão deslizante.
No separador Economics são feitas várias alterações, em que se deﬁne os parâmetros
como o preço do combustível, a venda da energia à rede, a taxa de inﬂação, entre outros
(tabela 6.4).
Tabela 6.4: Parâmetros económicos introduzidos, para a analise das alterações à HRSG.
Separador Economics
Preço Gás Natural [e/GJ ] 8,62 Anos do Projeto 25
Preço Água [e/m3] 5,89 Horas de Serviço por ano 5 000
Preço Eletricidade [e/kWhr] 0,065 Prazo da dívida [anos] 20
Custos ﬁxos de O&M [e/kW ] 19∗ Taxa de juro da dívida 7%
Taxa de imposto 21% Taxa de atualização 7%
* Valor pré-deﬁnido pelo software.
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A taxa de inﬂação aplicada foi de 1% em 2016 e de 1,5% de 2017 a 2040. O preço da
eletricidade foi inﬂacionado de 0% desde 2016 até 2020 e de 1,5% de 2021 até 2040. No
preço do combustível é aplicada a inﬂação considerada em [39], tal como é apresentado
na tabela 6.5 até ao ano 2029 e de 2029 até 2040 foi considerada uma inﬂação do preço
do gás natural igual à inﬂação geral de 1,5%.
Tabela 6.5: Inﬂação aplicada no preço do gás natural.
Preço do gás natural, de 2016 a 2040.
2016 1,97% 2025 0,89% 2034 1,50%
2017 1,93% 2026 0,00% 2035 1,50%
2018 2,79% 2027 0,88% 2036 1,50%
2019 1,85% 2028 0,00% 2037 1,50%
2020 0,96% 2029 0,88% 2038 1,50%
2021 0,90% 2030 1,50% 2039 1,50%
2022 0,00% 2031 1,50% 2040 1,50%
2023 0,00% 2032 1,50%
2024 0,00% 2033 1,50%
Depois de considerados todos estes parâmetros basta correr as diferentes modelações
com o valor dos pinch point de baixa, média e alta pressão de 8, 10, 12, 14,
16 e 20, para analisar os resultados obtidos.
6.6.2 Alteração para Caldeira de Benson em AP
Na terceira parte dos estudos apenas se manipulou a modelação anterior com o pinch
point de 8 nos três estágios da caldeira, para a conﬁguração de uma Caldeira de Benson
em AP com o pinch point de 8 também nos três estágios. Desta forma pretende-se
avaliar as diferenças entre uma caldeira convencional e uma caldeira de Benson numa
central de ciclo combinado.
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Capítulo 7
Resultados das Simulações
Neste capítulo é possível encontrar os resultados das diferentes simulações realizadas,
seguindo a ordem pela qual foram apresentadas no capítulo 6.
7.1 Resultados do Sistema de Fogger
Nesta secção apresenta-se uma comparação dos resultados obtidos do modelo da central
sem o sistema de Fogger e com o sistema de Fogger, nas condições de temperatura e
humidade relativa igual às condições médias do mês de Agosto às 12 horas (28,4 e
HR = 38, 9%).
Como o software GT MASTER permite que o utilizador analise o comportamento
da central em diferentes condições, aplicam-se as anteriores no modelo com o sistema
de Fogger instalado e no modelo base da central. Assim resume-se o comportamento
da central com e sem o sistema, tendo todas as restantes condições iguais. A tabela
7.1 apresenta os resultados obtidos das duas situações, reﬂetindo também os ganhos de
produção e de consumo e a ﬁgura 7.1 apresenta o esquema termodinâmico da central.
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Tabela 7.1: Comparação dos resultados obtidos com e sem sistema de Fogger
Potência produzida em kW
Com Fogger Sem Fogger ∆
Turbina a gás 260 702 247 643 13 059
Turbina a vapor 138 524 136 269 2 255
Potência Bruta 395 460 380 266 15 194
Potência Líquida 385 583 370 575 15 008
Eﬁciência PCI 56,84% 56,91% -0,07%
Consumo
Gás Natural [kg/s] 15,03 14,43 0,6
Ar [kg/s] 629,11 610,82 18,29
Total de Água [kg/s] 109,4 105,6 3,8
Condições à entrada do compressor
Temperatura [] 19,49 28,4 -8,91
Humidade relativa 91,22% 38,5% 52,72%
Pressão [milibar] 1 002,42 1 002,85 -0.43
Vapor injetado [kg/s] 2,305 0 2,305
 
 
 
 
GT MASTER 24.0 EDP - Energias de Portugal, S.A.
2538 06-02-2015 15:41:10  file=C:\TFLOW24\MYFILES\ex56294\TER_Final\Fogger\TER_Fogger.GTM
  
Net Power 385583 kW
LHV Net Heat Rate 6333   kJ/kWh
LHV Net Efficiency 56,84 %
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Figura 7.1: Esquema termodinâmico da central com o sistema de Fogger instalado.
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7.1.1 Aferição das Transformações Sofridas no Sistema de Fogger
O sistema de Fogger injeta água a T2 = 15 com um caudal mássico de m˙2 = 2, 305 kg/s
numa escoamento de ar atmosférico a T1 = 28, 4 com humidade relativa de HR =
38, 9% e um caudal mássico de m˙1 = 626, 81 kg/s, em que os subscritos representam as
condições de estado nos pontos da ﬁgura 7.2.
De acordo com a deﬁnição de humidade absoluta e com recurso à tabela A.2 da
referência bibliográﬁca [40], o ar tem w1 = 0, 009485 kgv/kgas , com a pressão de vapor
saturado a 28,4 igual a pg1 = 3, 87274 kPa e a respetiva pressão de vapor de pv1 =
1, 5065 kPa.
O caudal mássico de ar seco e de água presente no ar atmosférico pode ser calculado
através do sistema de equações 7.1.{
m˙1 = m˙a1 + m˙w1
m˙w1 = w1 · m˙a1 ⇔
{
m˙a1 = 620, 921
kg/s
m˙w1 = 5, 88943
kg/s
(7.1)
A humidade absoluta ﬁnal pode ser calculada pelo sistema 7.2 em ordem a wfinal:{
m˙wfinal = wfinal · m˙afinal = wfinal · m˙a1
m˙wfinal = m˙w1 + m˙w2
⇔
⇔
{
wfinal = w1 +
m˙w2
m˙a1
⇔
{
wfinal = 0, 013197
kgv/kgas (7.2)
Assumido que não há trocas de calor com a vizinhança e que não há alterações da
energia cinética e potencial a considerar, o balanço energético é dado pela equação 7.3:
(m˙a1 · ha1 + m˙w1 · hg1) + m˙w2 · hw2 − (m˙afinal · hafinal + m˙2final · hgfinal) = 0
⇔(ha1 + w1 · hg1) · m˙a1 + m˙w2 · hw2 − (hafinal + wfinal · hgfinal) · m˙a1 = 0 (7.3)
Como mw2 = (wfinal − w1) · m˙a a expressão anterior simplifca-se (equação 7.4):
(hafinal + wfinal · hgfinal) = (ha1 + w1 · hg1) + (wfinal − w1) · hw2 (7.4)
Considerando que a pressão da água injetada pelo Fogger é de 3000 psi (20 684, 27 kPa)
e com recurso à tabela A.5 da referência bibliográﬁca [40], a entalpia da água é conside-
rada a 20 MPa e 15 e é igual a hw2 = 81, 985
kJ/kg.
Figura 7.2: Esquema simpliﬁcado do sistema de fogger à entrada do compressor.
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Substituindo os valores na equação 7.4 a entalpia ﬁnal é hfinal = 53, 0773 kJ/kg e ao
resolver a equação 7.5 em ordem à temperatura obtém-se uma temperatura ﬁnal igual a
Tfinal = 19, 4881.
hfinal = 1, 005 · Tfinal + 0, 013197 · (2501 + 1, 890 · Tfinal) (7.5)
Com esta temperatura de bolbo seco ﬁnal e com a humidade absoluta calculada, de
acordo com a carta psicromética, o ar tem aproximadamente 91% de humidade relativa,
e a temperatura de bolbo húmido é igual a 18, 5. Segundo os valores apresentados, já
se pode calcular a eﬁciência do sistema de Fogger aplicado, que é igual a 90,11%.
Em comparação com o software, os valores obtidos pelos cálculos aqui enunciados
correspondem aos valores apresentados pelo software. O software apresenta um arrefe-
cimento do ar de 28, 4 até 19, 49, com um aumento da humidade relativa de 38,9%
até 91,22%.
7.2 Balanço Económico da Aplicação do Sistema de Fogger
Tal como já foi dito anteriormente, para estudar o comportamento da central ao longo
do ano foi feito um estudo das condições meteorológicas do ano todo, hora a hora, e foi
simulado o comportamento da central nessas condições. O sistema de Fogger foi dimen-
sionado mediante certos requisitos e funciona apenas quando a temperatura ambiente for
superior a 20. De forma a agilizar todo o processo de análise e não ser preciso correr
tantas simulações, primeiro estudou-se o caso em que o sistema de Fogger está desli-
gado e comparou-se os resultados com a central base nas mesmas condições. Com esta
comparação constata-se que a central base tem no máximo uma produção superior de
apenas 55 kW , sendo os consumos de combustível e de água exatamente os mesmos, ou
apenas residualmente diferentes em relação à central com o sistema de Fogger instalado.
Nesta comparação rapidamente se percebe que a diferença de produção se deve à queda
de pressão de 0, 1245mbar que o ar sofre ao atravessar o sistema de Fogger.
Atendendo à distribuição diária das temperaturas médias, os meses de Junho, Julho,
Agosto e Setembro foram estudados integralmente dia e noite, hora a hora. Os meses
de Março, Abril, Maio e Outubro foram apenas estudados integralmente durante o dia,
enquanto que o mês de Janeiro, Fevereiro, Maio durante a noite, Outubro durante a
noite, Novembro e Dezembro foram estudados apenas nos casos em que a temperatura
média era superior e 20. A tabela 7.2 apresenta o número de casos simulados para cada
mês, durante o dia e a noite.
Para todos os casos em que não foi feita a simulação, foi considerado que havia uma
diferença de produção de -55kW a cada hora e não foi considerada qualquer diferença no
consumo de combustível nem no consumo de água, pela razão anunciada anteriormente.
Não foi considerada mais nenhuma despesa, porque a central já existe e o sistema de
Fogger apenas traria as alterações consideradas. A nível de funcionários, despesas de
climatização de espaços e outros não há qualquer alteração e neste estudo apenas se con-
sidera as diferenças entre a central com e sem o sistema de Fogger.
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Tabela 7.2: Número de horas estudadas em cada mês.
Dia Noite
(9 às 21h) (21 às 9h)
Janeiro 3 0
Fevereiro 22 0
Março 372 0
Abril 360 0
Maio 372 8
Junho 360 360
Julho 372 372
Agosto 372 372
Setembro 360 360
Outubro 372 37
Novembro 70 0
Dezembro 11 0
Total 4 555
Horas/Ano 8 766
7.2.1 Balanço da Produção
De forma a ter uma visão mais geral, a ﬁgura 7.3 apresenta um gráﬁco representativo
do mês de Agosto com a capacidade que poderia ser aproveitada caso a central estivesse
equipada com o sistema de Fogger. A tabela 7.3 apresenta já uma estimativa da dife-
rença entre toda a eletricidade produzida, a diferença entre o consumo total de água e gás
natural entre a central com o sistema de Fogger instalado e a central base, considerando
que a central trabalharia a 100% em todas as horas do ano (8 766 horas). Os meses que
separados por dia e noite foram estudados pelo período das 9 às 21 horas e das 21 às 9
horas, respetivamente.
Figura 7.3: Gráﬁco representativo da capacidade de produção média diária no mês de
Agosto.
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Tabela 7.3: Balanço comparativo da produção e consumo da central.
Dif. Total Dif. Total Água Dif. Total Gás
[kWh] [kg] [kg]
Janeiro -10 602 28 584 4 428
Fevereiro 238 006 263 880 40 320
Março  Dia 1 540 083 1 452 420 224 784
Março  Noite -20 460 0 0
Abril  Dia 2 631 453 2 437 776 381 276
Abril  Noite -19 800 0 0
Maio  Dia 4 273 514 3 953 052 618 552
Maio  Noite 95 952 70 740 11 088
Junho  Dia 4 840 655 4 435 776 696 672
Junho  Noite 765 338 713 736 111 168
Julho  Dia 5 333 689 4 889 988 767 844
Julho  Noite 1 661 314 1 542 780 241 056
Agosto  Dia 5 627 814 5 129 676 806 904
Agosto  Noite 2 191 340 2 032 056 317 232
Setembro  Dia 4 590 548 4 213 080 660 060
Setembro  Noite 1 373 167 1 277 136 198 936
Outubro  Dia 3 273 360 3 029 904 473 688
Outubro  Noite 233 908 233 316 36 540
Novembro  70h 707 422 655 812 102 672
Novembro  650h -35 750 0 0
Dezembro 82 024 117 072 17 964
Uma vez que a central não trabalha durante todo o ano e em todas as horas, faz
mais sentido se for aplicado um fator de utilização a cada mês, de acordo com o estudo
comparativo entre a produção da central, a produção hídrica em regime ordinário e a
produção em regime especial renovável (PRE Renovável), nos últimos 5 anos. Este fator
de utilização é deﬁnido como:
Fator de Utilização [%] =
Produção@Mês
Capacidade× 24×N.ºDias (7.6)
Este estudo é baseado na informação disponibilizada pelos relatórios técnicos cedidos
pela EDP e na informação disponível no site da REN, [41]. No Apêndice C encontram-se
os dados apresentados na ﬁgura 7.4 com mais detalhe. Nesta ﬁgura pode ver-se que a
central do Ribatejo tem um fator de utilização real maior nos meses de verão, enquanto
que há uma perda de produção muito acentuada nas energias renováveis e na produção
hídrica, durante os meses de Abril a Setembro. Os valores do fator de utilização real são
apresentados na tabela 7.4.
Neste estudo os diferentes fatores de utilização aplicados são próximos dos reais e são
apresentados na tabela 7.5. Foi tido em conta que a necessidade de produção durante
o dia não é a mesma do que durante a noite e é tido em conta que durante o verão a
produção elétrica através das energias renováveis é inferior, o que reforça a necessidade de
um fator de utilização superior no verão. Com o apoio do estudo meteorológico avalia-se
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Figura 7.4: Produção líquida média dos últimos 5 anos.
Tabela 7.4: Análise da Produção Média e Respetivo Fator de Utilização Real.
Prod. Hídrica PRE Renováveis Prod. CCGT Ribatejo
[MWh] [MWh] [MWh] F. Util. Médio
Janeiro 1 633 676,60 1 482 400,00 124 870,40 14,27%
Fevereiro 1 354 923,80 1 110 691,40 107 738,60 13,57%
Março 1 546 078,80 1 470 000,00 93 013,60 10,63%
Abril 1 424 223,20 1 228 400,00 73 408,40 8,67%
Maio 933 226,60 1 114 200,00 106 885,60 12,25%
Junho 669 829,20 1 061 600,00 135 468,20 16,03%
Julho 510 263,60 973 200,00 161 749,20 18,51%
Agosto 435 053,40 940 200,00 111 540,40 12,76%
Setembro 534 136,00 836 400,00 117 850,60 13,93%
Outubro 636 519,20 1 099 400,00 89 284,40 10,20%
Novembro 923 656,40 1 468 000,00 99 873,40 11,80%
Dezembro 1 050 430,40 1 455 000,00 103 855,80 11,87%
os meses com mais dias com temperaturas superiores a 20 e tenta-se tirar um maior
proveito da instalação do sistema de Fogger. Todos estes fatores resultam num fator de
utilização anual próximo das 2000 horas.
Na tabela 7.5 também estão apresentados os valores corrigidos de produção e de
consumo, a ter em atenção no balanço económico. Este valores foram obtidos pela mul-
tiplicação dos fatores de utilização apresentados na tabela 7.5 pelos respetivos valores
apresentados na tabela 7.3. Concluído este balanço é importante avaliar o investimento
ﬁnal, para passar à análise económica do investimento.
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Tabela 7.5: Tabela de apresentação dos fatores de utilização e os respetivos valores
corrigidos.
Fator de Dif. Prod. Dif. Água Dif. Gás
Utilização Corrigida [kWh] Corrigida [kg] Corrigida [kg]
Janeiro 15,00% -1 590,30 4 287,60 664,20
Fevereiro 15,00% 35 700,90 39 582,00 6 048,00
Março  Dia 15,00% 231 012,45 217 863,00 33 717,60
Março  Noite 15,00% -3 069,00 0,00 0,00
Abril  Dia 20,00% 526 290,60 487 555,20 76 255,20
Abril  Noite 20,00% -3 960,00 0,00 0,00
Maio  Dia 40,00% 1 709 405,60 1 581 220,80 247 420,80
Maio  Noite 20,00% 19 190,40 14 148,00 2 217,60
Junho  Dia 40,00% 1 936 262,00 1 774 310,40 278 668,80
Junho  Noite 20,00% 153 067,60 142 747,20 22 233,60
Julho  Dia 40,00% 2 133 475,60 1 955 995,20 307 137,60
Julho  Noite 20,00% 332 262,80 308 556,00 48 211,20
Agosto  Dia 40,00% 2 251 125,60 2 051 870,40 322 761,60
Agosto  Noite 20,00% 438 268,00 406 411,20 63 446,40
Setembro  Dia 40,00% 1 836 219,20 1 685 232,00 264 024,00
Setembro  Noite 20,00% 274 633,40 255 427,20 39 787,20
Outubro  Dia 20,00% 654 672,00 605 980,80 94 737,60
Outubro  Noite 20,00% 46 781,60 46 663,20 7 308,00
Novembro  70h 20,00% 141 484,40 131 162,40 20 534,40
Novembro  650h 20,00% -7 150,00 0,00 0,00
Dezembro 15,00% 12 303,60 17 560,80 2 694,60
Somatório 12 716 386,45 11 726 573,40 1 837 868,40
7.2.2 Montante de Investimento
Graças à extensão PEACE do software GT PRO e GT MASTER, consegue-se obter uma
breve estimativa dos custos dos diferentes equipamentos e trabalhos necessários, para a
instalação da central projetada. No caso da instalação do sistema de Fogger não foram
consideradas quaisquer despesas relacionadas com o sistema de tratamento de água,
nem com o sistema de bombeamento, nem com os tanques de armazenamento, por se
considerar que os sistemas já existentes suportariam as diferenças de consumo adicional
de água. Isto deve-se ao facto de a central já existir e portanto, todos estes equipamentos
e sistemas já existem e não representam qualquer encargo neste projeto. Relativamente
à parte elétrica foram consideradas algumas despesas, considerando a sua substituição e
a diferença entre o custo na instalação com o sistema de Fogger e na central base. No
anexo D estão apresentadas todas as diferenças entre o relatório PEACE da central base
e da central com o sistema de Fogger instalado e na tabela 7.6 está apresentado o valor
do investimento, que será considerado neste estudo, num projeto de 6 anos, com entrada
em serviço já em 2016.
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Tabela 7.6: Diferenças de custos considerados no investimento necessário. Fonte: GT
MASTER.
Investimento considerado no projeto
Com Fogger Sem Fogger
I Specialized Equipment (e)
Inlet Fogging System 234.050
II Other Equipment (e)
14. Low Voltage Equipment 408 365 399 395
15. Miscellaneous Equipment 549 097 543 174
III Civil (e)
2. Excavation & Backﬁll
Other & Miscellaneous 274 612 272 861
3. Concrete
Electrical Power Equipment 1 816 288 1 813 547
Miscellaneous 1 442 537 1 440 140
IV Mechanical (e)
2. Equipment Erection & Assembly
Miscellaneous 693 701 690 716
3. Piping
Other Water 102 806
V Electrical (e)
2. Assembly & Wiring
Motor Control Centers 89 584 85 579
Feeders 1 210 600 1 130 831
Medium/Low Voltage Cable Bus 470 555 467 680
Cable Tray 156 529 151 403
Transformers 331 852 331 737
Circuit Breakers 153 848 153 733
Miscellaneous 220 620 214 548
Somatório 8 155 044 7 695 343
Diferença e459 701
7.2.3 Balanço Económico
Passando ao balanço económico para avaliar a viabilidade do projeto, é importante es-
tabelecer a duração do projeto e em que ano é que vai entrar ao serviço, para poder
distribuir os custos acertadamente. Tal como já foi enunciado, este projeto tem uma
duração de 6 anos, com entrada ao serviço já em 2016. Desta forma o valor das depreci-
ações anuais ﬁca estabelecido em e76 617, por ser igual ao valor do investimento inicial
a dividir pela duração do projeto.
Começando por considerar o custo da água desmineralizada usada na central, foi uti-
lizado o valor aplicado em 2010 e sobre este valor aplica-se a taxa de inﬂação registada
pelo INE e PORDATA, [42], até ao ano de 2015. Do ano 2015 e 2016 foi considerada a
taxa de inﬂação prevista pelo Banco de Portugal, [43], e de 2016 em diante considera-se
uma taxa de inﬂação de 1,5%, fundada na política de estabilidade de preços, deﬁnida pelo
Conselho do Banco Central Europeu, que tem o objetivo de manter a taxa de inﬂação
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num nível inferior a 2% a médio prazo, [44]. Desta forma, a tabela 7.7 apresenta os valo-
res dos preços da água considerados, mediante a respetiva inﬂação. É importante realçar
que aplicado foi considerado como o preço cobrado no início de 2010. Assim sendo, ao
aplicar a taxa de inﬂação do ano de 2010 obtém-se o preço no início de 2011 e por aí em
diante.
Tabela 7.7: Preço da água ao longo dos anos
Ano
Preço da Taxa de
Fonte
Água[e/m3] Inﬂação
2010 5,42 1,40%
INE e PORDATA
2011 3,65%
2012 2,77%
2013 0,27%
2014 -0,28%
2015 5,85 0,70% Banco de Portugal
2016 5,89 1,00% Banco de Portugal
2017 5,95 1,50% BCE
2018 6,04 1,50% BCE
2019 6,13 1,50% BCE
2020 6,23 1,50% BCE
2021 6,32
Como o software trabalha em quilograma e não em metro cúbico de água consumida,
tem de se calcular a diferença de volume de água consumida, para depois calcular o seu
custo. Para tal, recorre-se à densidade da água a 15, tabelada em 999,1026 kg/m3 e
calcula-se o custo da diferença de água consumida segundo a equação 7.7.
Custo∆H2O Consumida[e] = Dif. Água Corrigida [kg] ·
Preço[e/m3 ]
ηH2O[
kg/m3 ]
(7.7)
O custo do gás é baseado na referência bibliográﬁca [39]. A tabela 7.8 apresenta os
valores necessários para este estudo e a sua conversão em e/GJ , aplicando a taxa de
conversão de 1USD = 0, 90e.
A equação 7.8 apresenta o cálculo necessário para obter o custo da diferença de gás
natural consumido, considerando o PCI@15 = 45 112kJ/kg.
Custo∆Gás cons. [e] = Dif. Gás Corrigido [kg]·PCI@15 [kJ/kg]·10−6 ·Preço do gás [e/GJ ]
(7.8)
O preço de venda da eletricidade aplicado no estudo da viabilidade do projeto é de
65e/MWh representando o preço de pico aproximado, da produção elétrica com recurso
ao ciclo combinado. Por a central trabalhar apenas cerca de 2000 horas/ano e por serem
estas as horas em que há uma maior procura e consequentemente um valor superior, foi
este o valor considerado.
Este preço é baseado nos relatórios presentes no site da OMIP, onde se apresentam
estimativas até 2018, [45]. O valor considerado neste estudo é majorado em relação aos
valores apresentados, porque o preço de pico é calculado pela média do preço de produção
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Tabela 7.8: Preço do gás apresentado em 2013
Ano
Preço Gás Natural Preço Gás Natural[
USD/MBtu
] [
e/GJ
]
2015 10,1 8,62
2016 10,1 8,62
2017 10,3 8,79
2018 10,5 8,96
2019 10,8 9,21
2020 11,0 9,38
2021 11,1 9,47
dos sistemas aplicados desde as 8 da manhã às 20 horas, a cada hora. Atualmente, a
produção por gás natural tem um custo acima da média, porque o preço do carvão e
da produção por energias renováveis é muito inferior. Logo, a produção com recurso ao
gás natural tem uma prioridade muito baixa, justiﬁcando assim o majoramento do preço
aplicado neste estudo. A tabela 7.9 apresenta os diferentes preços de pico apresentados
no site da OMIP e o valor considerado,[45]. O cálculo da receita obtida é feito através
da equação 7.9.
Receita [e] = Dif. Corrigida da Produção [kWh] · 10−3 · Preço da Eletricidade [e/MWh]
(7.9)
Tabela 7.9: Preço da eletricidade nas horas de pico nos diferentes anos.
Ano
Preço da Eletridade[
e/MWh
]
2015 55,54
2016 51,23
2017 50,91
2018 50,46
Aplicado 65,00
O EBITDA, o EBIT e o valor de imposto teórico, podem agora ser calculados bem
como o Cash-ﬂow operacional. Para o cálculo do imposto teórico assumiu-se que este
representa 21% do EBIT, em Portugal. Na atualização do Cash-ﬂow é aplicado uma taxa
de atualização de 6,50%, sendo este o valor do WACC aproximado, por ser o valor típico
deste tipo de projetos de capital intensivo, segundo fonte da EDP, [46].
Na tabela 7.10 apresentam-se todos os valores referentes à análise deste projeto, que
soma no ﬁnal um VAL de e-363 232. Nesta mesma tabela é considerado um investimento
ﬁxo de e5 000 em 2020, justiﬁcado como despesas de manutenção necessárias durante os
5 anos.
Tal como se pode ver, neste projeto apenas nos primeiros 4 anos é que há algum
retorno do investimento necessário, sendo que a partir de 2020 o saldo negativo recomeça
a aumentar indeﬁnidamente, de acordo com os preços aplicados e tal como se pode ver
na ﬁgura 7.5.
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Tabela 7.10: Balanço económico do projeto.
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Figura 7.5: Variação do Cash-Flow Atualizado Acumulado nos 6 anos do projeto.
Com o Valor Atualizado Líquido negativo este projeto não é viável. Isto quer dizer
que não se consegue recuperar o investimento inicial nem remunerar os investidores tal
como pretendido (este valor é reﬂetido pela taxa de atualização, ou pelo custo de capital
médio ponderado  WACC). Como se pode ver pela tabela 7.10, até ao ano de 2019 ha-
veria uma amortização do investimento, mas em 2020 obtém-se um cash-ﬂow negativo,
contribuindo para o aumento negativo do cash-ﬂow acumulado (atualizado ou não). Esta
viragem deve-se ao aumento dos preços do combustível e da água considerados, sendo
que é mantida a mesma produção ano após ano tal como o respetivo preço de venda de
energia elétrica.
Uma vez que o cash-ﬂow se torna negativo, não faz sentido ter atenção à taxa de
atualização, porque nunca é capaz de inverter o sinal do cash-ﬂow e quanto maior esta
for, mais rapidamente conduz o cash-ﬂow atualizado para zero. E somando este valor ao
investimento inicial, nunca será possível abater o investimento nestas condições. Alter-
nativamente, foi calculado qual deveria ser o preço médio de venda da energia produzida,
para garantir que o VAL ﬁnal é o mais próximo possível de zero positivo.
Ao fazer este estudo, encontra-se o preço médio de venda nos 6 anos (de 2016 a 2021)
de e72,50. Este preço constante ao longo dos 6 anos resulta num VAL de e1 512,25,
o que permitiria amortizar o investimento, remunerar os investidores e gerar algum ex-
cedente, que por ser tão pouco também reﬂete o risco neste projeto. Esta recuperação
ocorreria em 5 anos e 12 meses, portanto em Dezembro de 2021.
7.3 Simulação da Central com Diferentes Características na
Caldeira
7.3.1 Alteração do pinch point
De todas as simulações efetuadas é notório que a eﬁciência da central é inversamente
proporcional ao aumento do pinch point. Isto deve-se à redução da eﬁciência na HRSG e
na TV. Como se pode ver na ﬁgura 7.6, com a redução de 2,22% na eﬁciência da HRSG a
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eﬁciência do ciclo de vapor desce 1,05%. Esta redução da eﬁciência resultou numa perda
de potência líquida total de 4 132 kW e do ciclo de vapor de 4 359 kW . Tal como se
constata na ﬁgura 7.7, a produção da TG é sempre constante. Já a diferença de produção
total não ser igual à diferença de produção gerada pelo ciclo de vapor, vem da diferença
de energia consumida com os sistemas auxiliares de bombagem, de ventilação e outros,
assim como das diferenças de energia perdida no transformador.
Ao nível do consumo de água há uma diminuição linear de 86, 49kg/s para 84, 59kg/s
da simulação com pinch point igual a 8 para a simulação com o pinch point igual a
20. Relativamente à composição dos gases de escape não há qualquer alteração, o que
é compreensível por não haver alterações ao nível da TG. A única diferença que ocorre
nos gases de escape é ao nível da temperatura de saída, que aumenta praticamente de
maneira linear dos 89,63 com o pinch point de 8, para 103,10 com o pinch point
de 20.
De acordo com os resultados apresentados pelo software, a pressão e a temperatura
à saída dos diferentes estágios é mantida, mas há uma diminuição do caudal mássico de
AP e consequentemente uma diminuição do caudal que é aproveitado para sofrer reaque-
cimento em mistura com o caudal de IP. Em contrapartida há um aumento do caudal
nos estágios de IP e BP (tabela 7.11).
Com este estudo é possível ainda ver que o aumento do pinch point resulta numa
diminuição da área de transferência de calor da HRSG. De acordo com os resultados, há
uma redução de 87 559m2 da área de transferência da simulação com o pinch de 8 para
a simulação com o pinch de 20. Esta redução é distribuída pela área do economizador,
do evaporador e do sobreaquecedor. Há também diferenças na constituição dos diferentes
barriletes, tal como descrito na tabela 7.12.
Figura 7.6: Variação percentual da eﬁciência da HRSG e do ciclo de vapor.
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Figura 7.7: Variação líquida da produção com a variação do pinch point.
Tabela 7.11: Variação dos caudais mássicos na HRSG.
Pinch Pinch Pinch Pinch Pinch Pinch
8 10 12 14 16 20
Pressão AP [bar] 124
Temperatura AP [] 568
Caudal mássico AP [kg/s] 73,16 72,54 71,91 71,29 70,66 69,43
Pressão à saída de APT [bar] 31,94
Temp. saída de APT [] 371,5
Caudal mássico saída APT [kg/s] 70,47 69,85 69,24 68,63 68,01 66,8
Pressão após RH [bar] 27,6
Temp. após RH [] 567,7
Caudal mássico RH [kg/s] 83,45 82,99 82,53 82,07 81,6 80,7
Pressão IP [bar] 30,71
Temperatura IP [] 320
Caudal mássico IP [kg/s] 12,98 13,14 13,29 13,44 13,59 13,9
Caudal mássico BP [kg/s] 15,08 15,18 15,28 15,37 15,47 15,65
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Tabela 7.12: Características dimensionais das diferentes HRSG.
Área de transferência de calor da HRSG
Pinch Pinch Pinch Pinch Pinch Pinch
8 10 12 14 16 20
Total [m2] 244 450 219 277 204 134 189 140 174 428 156 891
Do economizador [m2] 103 409 90 050 82 893 74 531 67 747 59 251
Do evaporador [m2] 97 231 86 765 78 212 72 632 65 805 59 009
Do sobreaquecedor [m2] 43 810 42 462 43 029 41 976 40 876 38 631
Barrilete AP
Comprimento [m] 18,5 17,9 17,6 17,2 16,9 16,3
Diâmetro externo [m] 1,359 1,376 1,382 1,393 1,402 1,414
Diâmetro interno [m] 1,21 1,224 1,23 1,24 1,248 1,258
Espessura [mm] 74,67 75,56 75,91 76,51 77,02 77,66
Peso a seco [kg] 43 550 43 230 42 890 42 550 42 210 41 530
Barrilete IP
Comprimento [m] 18,4 17,8 17,5 17,1 16,8 16,2
Diâmetro externo [m] 1,256 1,271 1,277 1,287 1,296 1,307
Diâmetro interno [m] 1,21 1,224 1,23 1,24 1,248 1,258
Espessura [mm] 23,21 23,49 23,6 23,79 23,95 24,14
Peso a seco [kg] 12 960 12 860 12 760 12 660 12 560 12 350
Barrilete BP
Comprimento [m] 18,4 17,8 17,5 17,1 16,7 16,2
Diâmetro externo [m] 1,246 1,261 1,267 1,277 1,286 1,296
Diâmetro interno [m] 1,21 1,224 1,23 1,24 1,248 1,258
Espessura [mm] 18,15 18,37 18,45 18,6 18,72 18,88
Peso a seco [kg] 10 090 10 010 9 930 9 850 9 780 9 620
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A nível económico a melhor opção seria optar pela central equipada com a HRSG com
o pinch point de 14, porque seria o projeto com melhor VAL (ﬁgura 7.8). Com os preços
de compra e de venda considerados, todos os VAL são negativos, reﬂetindo um negócio
inviável, onde não seria possível recuperar o investimento inicial nem obter uma remune-
ração tal como desejada pelos investidores. Esta seria uma central pelo preço aproximado
de 267 milhões e 721 mil euros. Teria um custo em equipamento especializado que seria
cerca de 133 milhões e 907 mil euros, onde se inclui o pack da TG, TV e alternador por
90 milhões e 961 mil euros e a HRSG por 23 milhões e 129 mil euros. Os restantes equi-
pamentos especializados considerados pelo software seriam o condensador, sistemas de
monitorização das emissões e equipamento de transformação da corrente elétrica. Todo
o restante orçamento apresentado pelo software incide nos restantes equipamentos (de
bombagem, armazenamento de água, a torre de arrefecimento, instrumentação e etc.)
em trabalho de construção civil, construção de edifícios, montagem dos equipamentos,
instalação elétrica e outros.
Figura 7.8: Valor Atualizado Líquido dos 6 projetos a 25 anos.
A ﬁgura 7.9 apresenta os diferentes custos com o equipamento especializado e concre-
tamente com a HRSG nos 6 projetos. Com esta representação gráﬁca é possível ver que
a variação do preço da HRSG de pinch 12, para a HRSG de pinch 14 é de e862 000 e
em todo o equipamento especializado é de e980 000. A diferença da capacidade de pro-
dução líquida de eletricidade entre estes dois projetos é de apenas 675 kW . A diferença
entre os custos da HRSG com pinch de 14 e o pinch de 16 são menores (e601 000
para a HRSG incluídos nos e724 000 para o equipamento especializado) mas a perda da
capacidade de produção elétrica é maior, passando dos 388 374 kW para os 387 666 kW ,
perfazendo uma diferença de 708 kW , que é a maior diferença da capacidade de produção
líquida entre todos os estágios consecutivos.
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Figura 7.9: Variação dos custos com o equipamento especializado e apenas com a HRSG,
mediante os diferentes pinch.
7.3.2 Alteração para Caldeira de Benson
Neste estudo as simulações realizadas com a Caldeira de Benson apresentaram uma
produção ﬁnal inferior à obtida com uma caldeira de recuperação convencional. As si-
mulações feitas em modo automático, para permitir a maior eﬁciência, a 15 e a 60% de
humidade relativa, com uma turbina a gás Siemens igual à da CRJ e um pinch point de
8 nos estágios de BP e IP com barrilete e no estágio de AP sem barrilete, resultaram
numa capacidade de produção pelo ciclo de vapor de 139 509kW . No total a central teria
uma capacidade de produção de 390 323 kW , menos 114 kW do que a capacidade da
central com uma HRSG convencional. 27 kW desta diferença de capacidade são do ciclo
de vapor e o restante vem do sistema de bombagem.
Nestas simulações não se consegue chegar a valores de pressão supercrítica, ﬁcando-se
pelos 124bar antes da válvula de retenção e pelos 120, 90bar à entrada da TV. Segundo
o software a eﬁciência da caldeira e da TV apresentam o mesmo valor percentual e o
orçamento é superior ao de uma caldeira convencional. Neste caso, a caldeira teria um
custo aproximado de e27 414 000, o que representa uma diferença de e1 325 000 em
relação à caldeira convencional. Em relação à área de transferência de calor total, a
caldeira geradora de vapor supercrítico aqui simulada apresenta uma área de 245 691m2,
que são mais 1 241m2, do que os apresentados na caldeira convencional. Esta diferença
é justiﬁcada com uma redução da área dedicada ao evaporador e um aumento no eco-
nomizador e no sobreaquecedor, que é compreensível por não haver evaporador de alta
pressão e por se exigir uma máxima eﬁciência, logo um aumento de área de transferência
de calor.
As caldeiras de Benson têm uma grande inﬂuência no tempo de arranque da TV
e da central, mas este parâmetro não é analisado pelo software. Isto seria um ponto
muito importante para avaliar a versatilidade do sistema, mas de qualquer modo, mesmo
podendo a caldeira ter um arranque mais rápido, o vapor admitido na TV tem de ser
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controlado, para evitar um choque demasiado grande com os componentes da TV, o que
poderia causar danos.
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Capítulo 8
Conclusões
Com este estudo foi possível modelar a partir do zero o funcionamento de uma central
existente e validá-lo. Foi feito a partir de um conjunto de dados técnicos e com o apoio do
software da Thermoﬂow, Inc.. Depois de validado este modelo e adaptado à instalação
de um sistema de arrefecimento do ar à entrada do compressor da turbina a gás, foi
possível simular o seu comportamento tipo durante um ano, com inúmeras simulações,
aproximando-o a um comportamento dinâmico. Assim, conclui-se que não é um projeto
economicamente viável, porque não se prevê que o preço da venda de eletricidade cubra
os custos nos próximos anos, face aos cenários traçados. Com toda a capacidade nacional
de produção de eletricidade através das energias renováveis e com recurso ao carvão, com
que atualmente se produz eletricidade a um custo inferior do que com recurso ao gás
natural, prevê-se que a utilização das centrais de ciclo combinado seja muito reduzida.
O sistema de arrefecimento de Fogger é o sistema com o custo de operação mais
baixo, mais compacto, mais barato e que causa menos perdas de pressão no ar admitido
antes do compressor. O sistema de arrefecimento evaporativo é um sistema com um
custo de operação igualmente reduzido, mas que causa perdas de pressão médias de
3 milibar, o que é 60 vezes superior à perda de pressão média estimada num sistema
de fogger. Esta diferença de pressão à entrada do compressor causaria uma perda na
capacidade de produção da central próxima dos 1000 kW , quando o sistema não estivesse
em funcionamento e fosse necessário recorrer à central para satisfazer a procura. O
sistema de arrefecimento por chiller é o sistema com um custo de operação e de instalação
mais elevado sendo apenas aconselhado a sua aplicação em climas quentes. Não é assim
um sistema adequado na CRJ, nem em Portugal, onde o clima é temperado e chuvoso
no inverno.
Quanto ao estudo das caldeiras, pode concluir-se que a caldeira equipada com o pinch
point de 14 seria a melhor aposta economicamente. As caldeiras de Benson têm um
orçamento 5% superior, mas reduzem em mais de metade o tempo de arranque, vincando
assim a versatilidade deste tipo de instalações, para colmatar os picos de procura com
uma resposta rápida e eﬁciente.
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Capítulo 9
Sugestões para Trabalhos Futuros
Depois de desenvolvido todo o trabalho nesta dissertação e tiradas as devidas conclusões,
é importante reﬂetir que há tópicos que podem ser melhor analisados e reavaliados.
No estudo das alterações da caldeira recuperadora de calor ﬁca a sugestão de se estu-
dar as variações do pinch point mais detalhadamente. Nesta dissertação as alterações de
8 a 20 foram feitas nos três estágios da caldeira em simultâneo. Poderá estudar-se as
variações nas mais diferentes conﬁgurações dos pinch point nos 3 estágios à procura da
melhor conﬁguração e tirar conclusões mais acertadas. Em relação à caldeira de Benson
também se poderá estudar melhor a previsão do tempo de arranque e as alterações que
se conseguem obter a nível da capacidade da central e a nível do investimento necessário
para cada um dos casos. Certamente que um estudo pormenorizado sobre o assunto virá
a esclarecer esta questão.
Fica também a sugestão de se estudar acerca da ﬂexibilidade de todo o sistema da
turbina a vapor, para variações de carga e sobre a variação da eﬁciência e do impacto
ambiental numa central, provocada pelos diferentes tipos de torre de refrigeração.
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Anexo A
Nomenclatura
A.1 Abreviaturas e Siglas:
AP  Alta pressão
BP  Baixa pressão
CRJ  Central Termoelétrica do Ribatejo
COP  Conference of the Parties
ETS  Emission Trading System
GEE  Gases de Efeito de Estufa
GNL  Gás Natural Líquefeito
HRSG  Caldeira recuperadora de calor (Heat Recovery Steam Generator)
IEA  International Energy Agency
IP  Média pressão
ISO  International Standarts Organization
NEMA  National Electrical Manufacturers Association
RH  Reaquecimento
RNT  Rede Nacional de Transporte
TG  Turbina a gás
TV  Turbina a vapor
UNFCCC  United Nations Framework of Convention on Climate Change
A.2 Grandezas e Unidades
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Símbolos: Signiﬁcado: Unidade:
η Eﬁciência térmica ou rendimento
γ Coeﬁciente da adiabática
ρ Densidade do ﬂúido kg/m3
Φ Humidade relativa %
bcm Milhar de milhão de metros cúbicos 109m3
cp Calor especíﬁco a pressão constante J/(kg.K)
C Custos e
D Capital alheio e
E Capital próprio e
EBIT Earnings Before Interests and Taxes e
EBITDA Earnings Before Interests, Taxes, Depreciation and
Amortizations
e
ftr Fração de trabalho de retorno
g Aceleração gravítica 9,81 m/s2
G Caudal volúmico m3/s
h Entalpia especíﬁca J/kg
H Altura manométrica m(colunadegua)
Kd Custo de capital alheio %
Ke Custo de capital próprio %
m Massa kg
m˙ Caudal Mássico kg/s
mw Humidade absoluta kg/kgas
P Pressão Pa
ps Pressão de saturação Pa
Q Calor J
Q˙ Potência caloríﬁca W
r Taxa de atualização %
rp Relação de pressão
R Receitas e
R Constante universal dos gases 287,0530 J/(kg.K)
T Temperatura K ou 
T Taxa de imposto sobre os lucros %
tep Tonelada equivalente de petróleo 41,868 GJ ou 11,630 MWh
v Volume especíﬁco m3/kg
V Volume m3
v˙ Velocidade m/s
VA Valor atual e
VF Valor futuro e
W Trabalho J
w Trabalho especíﬁco J/kg
W˙ Potência mecânica W
WACC Weighted Average Cost of Capital %
y Altura geométrica m
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A.3 Nomenclatura
CAGR  Compound Annual Growth Rate, em português é tra-
duzida por Taxa Composta de Crescimento Anual.
Representa o ganho anual uniformemente obtido de
um investimento durante um determinado horizonte
temporal. É calculado pela fórmula CAGR =
(V alorfinal/V alorinicial)
(1/N) − 1, [48].
PRO  Considera-se produção de eletricidade em regime ordi-
nário (PRO) a atividade de produção que não esteja
abrangida por um regime jurídico especial de produção
de eletricidade com incentivos à utilização de recursos
endógenos e renováveis, ou à produção combinada de
calor e eletricidade [47].
PRE  Considera-se produção em regime especial (PRE) a ati-
vidade licenciada ao abrigo de regimes jurídicos espe-
ciais, para incentivar a produção de eletricidade, uti-
lizando os recursos endógenos renováveis ou as tecno-
logias de produção combinada de calor e eletricidade,
[47].
NER 300  Programa de ﬁnanciamento concebido como um catali-
sador para projetos de captura e de armazenamento de
carbono e para tecnologias inovadoras de energia reno-
vável à escala comercial no interior da União Europeia
[9].
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Anexo B
Análise dos parâmetros de entrada
A análise dos valores climatéricos necessários para as simulações tiveram como base uma
amostra de 1 076 719 valores de humidade relativa e de 639 726 valores de temperatura,
medidos ao longos de 5 anos, desde o início de 2010 até ao ﬁnal de 2014. Os valores de
humidade foram registados a cada 5 minutos, ou menos, se tiver havido uma variação
maior do que 0,5 unidades e os valores de temperatura foram registados a cada 5 mi-
nutos, ou menos, desde que houvesse uma variação superior a 0,1 unidades. Os dados
da humidade não possuem casas decimais e a temperatura tem uma precisão o maior
possível, pela sua importância no comportamento dos grupos.
Esta análise passou pela criação de um modelo em Matlab, que calcula a média arit-
mética para 12 horas do dia, das 9 da manhã às 21 horas e outro modelo que calcula das
21 horas às 9 da manhã, para todos os dias do ano.
Neste modelo é necessário importar as tabelas do Excel com uma estrutura de [n, 5]
seguindo a ordem de Ano, Mês, Dia, Hora, Valor em cada coluna respetivamente. Depois
de importada a matriz, basta pedir para correr o cálculo, uma vez para a humidade e
outra vez para a temperatura.
O código começa com a criação da matriz ano vazia e a seguir é criado um ciclo
for de 1 até 12, representando um mês, por cada iteração. De seguida, dentro do ciclo
for, é criada uma variável vazia, para cada uma das 12 horas diárias, de um mês de 31
dias. Com o auxílio de um ciclo for de 1 até ao número de linhas da matriz importada
do Excel cria-se um ciclo if de veriﬁcação do mês que se está a analisar, seguido de um
ciclo if para cada dia do mês e por último dentro de cada ciclo if diário, são criados
12 ciclos if para cada hora, onde o valor registado ﬁca associado à respetiva variável.
Desta forma, os dados registados (de temperatura ou de humidade) ﬁcam todos ﬁltrados
automaticamente e no ﬁnal é criada uma matriz para cada um dos 31 dias. Dentro desta
matriz de 12 linhas (1 linha para cada hora), é calculado o somatório dos registos de
cada hora e a divisão pelo número de elementos que foram somados na respetiva hora.
No ﬁnal as 31 matrizes diárias são concatenadas na matriz mês e por último a matriz
mês é concatenada na matriz ano. No ﬁnal dos 12 ciclos iniciais, a matriz ano apresenta
a média de cada uma das 12 horas de cada dia dos últimos 5 anos.
Para conﬁrmar o programa, é calculada média da temperatura, num mês, dia e hora
aleatório. Este mês, dia e hora são ditos pelo Matlab através do comando round([rand(1)*12
rand(1)*31 rand(1)*24]). O resultado aleatório foi dia 30 de Dezembro às 12 horas.
Desta forma e ﬁltrando os dados do Excel, a tabela B.1 apresenta o cálculo analítico da
média.
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Analiticamente a temperatura calculada em Excel foi 15,29712217 e segundo o Ma-
tlab a temperatura é 15,2971221728203. Desta forma, o cálculo em Matlab é válido
e suﬁciente para a macro do GT MASTER, que apenas permite uma precisão de duas
casas decimais.
Tabela B.1: Dados registados no dia 30 de Dezembro às 12 horas, desde 2010 até 2014.
Data e Hora T [°C] Data e Hora T [°C] Data e Hora T [°C]
2010/12/30 12:03 14,8 2011/12/30 12:51 18,92799 2013/12/30 12:32 12,368
2010/12/30 12:08 14,8 2011/12/30 12:56 18,92799 2013/12/30 12:36 12,83199
2010/12/30 12:11 14,84799 2012/12/30 12:03 16,12 2013/12/30 12:41 13,424
2010/12/30 12:16 14,84799 2012/12/30 12:07 15,216 2013/12/30 12:44 14,37599
2010/12/30 12:21 14,84799 2012/12/30 12:09 16,256 2013/12/30 12:46 13,616
2010/12/30 12:25 14,70399 2012/12/30 12:15 16,256 2013/12/30 12:50 14,48799
2010/12/30 12:30 14,70399 2012/12/30 12:16 17,27999 2013/12/30 12:51 13,48799
2010/12/30 12:35 14,70399 2012/12/30 12:21 17,27999 2013/12/30 12:53 12,48
2010/12/30 12:37 14,41599 2012/12/30 12:26 17,27999 2013/12/30 12:58 12,95999
2010/12/30 12:42 14,41599 2012/12/30 12:27 18,312 2014/12/30 12:02 14,51199
2010/12/30 12:47 14,41599 2012/12/30 12:32 19,104 2014/12/30 12:07 14,51199
2010/12/30 12:52 14,28799 2012/12/30 12:34 18,104 2014/12/30 12:09 14,95999
2010/12/30 12:57 14,28799 2012/12/30 12:39 17,088 2014/12/30 12:14 14,95999
2011/12/30 12:03 15,2 2012/12/30 12:42 16,216 2014/12/30 12:15 13,91199
2011/12/30 12:06 16,20799 2012/12/30 12:47 15,52799 2014/12/30 12:19 14,91199
2011/12/30 12:11 16,20799 2012/12/30 12:51 14,688 2014/12/30 12:22 15,52
2011/12/30 12:16 16,20799 2012/12/30 12:56 14,688 2014/12/30 12:27 15,52
2011/12/30 12:19 15,88 2012/12/30 12:56 13,71199 2014/12/30 12:31 15,77599
2011/12/30 12:22 16,58399 2013/12/30 12:04 13,90399 2014/12/30 12:34 14,76799
2011/12/30 12:28 16,58399 2013/12/30 12:06 12,896 2014/12/30 12:36 15,77599
2011/12/30 12:33 16,58399 2013/12/30 12:11 12,104 2014/12/30 12:40 16,39199
2011/12/30 12:33 17,23999 2013/12/30 12:16 12,104 2014/12/30 12:46 16,39199
2011/12/30 12:36 18,24799 2013/12/30 12:21 12,104 2014/12/30 12:49 16,86399
2011/12/30 12:42 18,24799 2013/12/30 12:21 11,352 2014/12/30 12:54 16,86399
2011/12/30 12:42 17,62399 2013/12/30 12:27 11,352 2014/12/30 12:55 17,408
2011/12/30 12:46 18,30399 2013/12/30 12:32 11,352 2014/12/30 12:59 16,744
Somatório 409,1998 398,1519 385,8238
N.º de registos 26 26 26
Média 15,29712217
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Anexo C
Análise da produção média mensal
Para a análise das produções médias mensais recorre-se ao site da REN, [41], e aos
relatórios técnicos cedidos pela EDP, [4]. Estes dados constituíram a base do gráﬁco
apresentado na ﬁgura 7.4. Os dados estão divididos por três tabelas (tabela C.1, C.2,
C.3) e o fator de utilização é calculado segundo a equação C.1, considerando a capacidade
da central igual a 1 176 MW e é apresentado o seu valor médio mensal na tabela C.4.
Fator de Utilização =
Produção@Mês
Capacidade× 24×N.ºDias (C.1)
Tabela C.1: Produção Hídrica em Regime Ordinário desde 2010 a 2014 e a respetiva
média.
Produção Hídrica em Regime Ordinário [MWh]
2010 2011 2012 2013 2014 Média
Janeiro 2 252 124 2 016 117 412 142 1 325 000 2 163 000 1 633 677
Fevereiro 1 643 900 1 255 899 298 820 1 316 000 2 260 000 1 354 924
Março 2 010 911 1 332 677 369 806 2 007 000 2 010 000 1 546 079
Abril 1 755 297 1 095 487 342 332 2 048 000 1 880 000 1 424 223
Maio 1 380 311 888 165 556 657 1 073 000 768 000 933 227
Junho 896 765 525 849 397 532 796 000 733 000 669 829
Julho 695 834 393 550 279 934 636 000 546 000 510 264
Agosto 421 782 398 083 278 402 577 000 500 000 435 053
Setembro 473 753 493 989 281 938 719 000 702 000 534 136
Outubro 511 360 569 879 485 357 871 000 745 000 636 519
Novembro 849 614 819 371 852 297 1 024 000 1 073 000 923 656
Dezembro 1 484 504 695 679 876 969 912 000 1 283 000 1 050 430
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Tabela C.2: Produção em Regime Especial desde 2010 a 2014 e a respetiva média.
Produção PRE Renovável [MWh]
2010 2011 2012 2013 2014 Média
Janeiro 1 363 000 1 362 000 937 000 1 625 000 2 125 000 1 482 400
Fevereiro 1 331 000 1 158 000 1 169 000 1 457 000 1 894 000 1 110 691
Março 1 341 000 1 272 000 1 070 000 2 038 000 1 629 000 1 470 000
Abril 1 012 000 1 040 000 1 395 000 1 539 000 1 156 000 1 228 400
Maio 1 018 000 789 000 1 149 000 1 212 000 1 403 000 1 114 200
Junho 1 234 000 944 000 1 010 000 1 104 000 1 016 000 1 061 600
Julho 830 000 1 168 000 1 050 000 760 000 1 058 000 973 200
Agosto 787 000 850 000 942 000 1 015 000 1 107 000 940 200
Setembro 617 000 718 000 982 000 1 019 000 846 000 836 400
Outubro 997 000 1 057 000 973 000 1 219 000 1 251 000 1 099 400
Novembro 1 232 000 1 296 000 1 514 000 1 632 000 1 666 000 1 468 000
Dezembro 1 556 000 1 227 000 1 428 000 1 602 000 1 462 000 1 455 000
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Tabela C.3: Produção da Central Termoelétrica do Ribatejo desde 2010 a 2014.
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Tabela C.4: Produção média da CRJ e o respetivo fator de utilização.
Produção CCGT Ribatejo [MWh]
Produção Fator
Média Médio
Janeiro 124870,4 14,27%
Fevereiro 107738,6 12,31%
Março 93013,6 10,63%
Abril 73408,4 8,39%
Maio 106885,6 12,25%
Junho 135468,2 15,51%
Julho 161749,2 18,51%
Agosto 111540,4 12,76%
Setembro 117850,6 13,48%
Outubro 89284,4 10,20%
Novembro 99873,4 11,41%
Dezembro 103855,8 11,87%
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Anexo D
Diferenças entre PEACE
As diferenças apresentadas pelo GT MASTER na modelação da central base e com o
sistema de Fogger instalado, encontram-se na tabela D.1.
Tabela D.1: Diferenças apresentadas pela extensão PEACE
do software GT MASTER à modelação com e sem sistema de
Fogger.
Diferenças entre o orçamento apresentado pelo software
Com Fogger Sem Fogger
I Specialized Equipment (e)
Inlet Fogging System 234 050
II Other Equipment (e)
1. Pumps
Treated Water Pump 5 600 5 347
Raw Water Pump 1 5 336 5 106
Raw Water Pump 2 5 336 5 106
Raw Water Pump 3 5 336 5 106
2. Tanks
Demineralized Water 40 365 37 800
Raw Water 40 365 37 800
Neutralized Water 28 255 26 473
Acid Storage 7 245 6 658
Caustic Storage 7 245 6 658
7. Makeup Water Treatment System 1 415 650 1 320 200
8. Waste Water Treatment System 98 152 93 150
14. Low Voltage Equipment 408 365 399 395
15. Miscellaneous Equipment 549 097 543 174
III Civil (e)
2. Excavation & Backﬁll
Underground Piping 288 920 288 863
Other & Miscellaneous 274 612 272 861
Continua na próxima página.
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Tabela D.1  Continuação da página anterior
Com Fogger Sem Fogger
3. Concrete
Makeup Water Treatment System 78 195 73 190
Electrical Power Equipment 1 816 288 1 813 547
Tanks 310 719 299 484
Miscellaneous 1 442 537 1 440 140
IV Mechanical (e)
2. Equipment Erection & Assembly
Makeup Water Treatment System 207 642 193 991
Pumps 154 402 154 379
Tanks + Auxiliary Heat Exchangers 152 141 147 746
Miscellaneous 693 701 690 716
3. Piping
Auxiliary Cooling Water 615 145 615 088
Feedwater 465 954 466 184
Other Water 102 806
Fuel Gas 319 762 319 704
Boiler & Equipment Drain 38 768 38 733
Boiler Blowdown 91 308 91 273
Fire Protection 227 547 227 489
Miscellaneous 479 194 471 344
V Electrical (e)
1. Controls
Makeup Water Treatment System 45 397 42 348
Pumps 70 445 70 433
2. Assembly & Wiring
Motor Control Centers 89 584 85 579
Feeders 1 210 600 1 130 831
Medium/Low Voltage Cable Bus 470 555 467 680
Cable Tray 156 529 151 403
Transformers 331 852 331 737
Circuit Breakers 153 848 153 733
Miscellaneous 220 620 214 548
VI Buildings (e)
3. Water Treatment System 22 886 19 959
VII Engineering & Startup (e)
1. Engineering 12 220 000 12 105 000
2. Start-Up 2 471 031 2 447 234
VIII Soft & Miscellaneous Costs (e)
1. Contractor's Soft Costs
Contingency 12 282 112 12 213 805
Proﬁt 18 487 657 18 403 901
Bonds and Insurance 4 393 713 4 377 685
Contractor's Fee 10 984 282 10 944 213
Continua na próxima página.
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Tabela D.1  Continuação da página anterior
Com Fogger Sem Fogger
2. Owner's Soft Costs
Permits, Licenses, Fees, Miscellaneous 5 316 668 5 296 477
Escalation and Interest During Construction 10 633 336 10 592 954
Project Administration & Developer's Fee 2 658 334 2 648 239
Somatório 92 829 486 91 794 465
Diferença 1 035 022
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